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Introducción
La transferencia de calor es una ciencia básica de la ingeniería, que se incluye en los planes de 
estudio en muchas de las ramas de la profesión: mecánica, química, de alimentos, entre otras. En 
general, es posible dividir el estudio de la transferencia de calor en dos partes: la primera comprende 
los principios básicos del transporte de energía y de materia, mientras que la segunda se dedica al 
diseño y a la evaluación de equipos. En los cursos el énfasis en los principios o en las aplicaciones 
depende del área de aplicación y del enfoque que dé la escuela o el profesor que los ofrece. Para la 
primera parte es posible encontrar numerosos libros de texto (por ejemplo, Bird, Stewart y Lightfoot 
[3, 4], e Incropera [9]), mientras que para el diseño y evaluación de equipos, la oferta en nuestro 
medio es mucho menos variada, aparte del manual de Perry [16], la fuente de datos más conocida es 
Procesos de transferencia de calor [12] de D. Q. Kem, que data de 1950.
En el curso Operaciones de transferencia de calor (asignatura dedicada a las aplicaciones prácticas 
de la teoría de transferencia de calor en procesos industriales, dictada por el autor en la Universidad 
Nacional de Colombia, sede Manizales) fue notoria la falta de un libro de texto actualizado asequi­
ble a los estudiantes. Esto llevó a la creación de esta obra, que busca ser una compilación de material 
didáctico que lleve al estudiante a evaluar y diseñar equipos industriales de transferencia de calor. Los 
procedimientos y datos compilados provienen de libros de texto y artículos de revistas técnicas, debi­
damente referenciados; las descripciones son breves y sencillas. Esta obra no está concebida como un 
tratado extenso, sino como una guía de estudio sobre equipos de transferencia de calor en un curso de 
nivel universitario de pregrado. Este enfoque surge de la necesidad de preparar a los estudiantes para 
el aprendizaje continuo durante toda su vida profesional, una situación a la que se enfrentan los nue­
vos ingenieros, debido al crecimiento explosivo del conocimiento y a la disponibilidad de enormes 
cantidades de información. Por eso, en el texto se omiten, en forma deliberada, tablas y gráficas auxi­
liares, por ejemplo, de propiedades físicas, para fomentar en el estudiante la sana búsqueda de datos 
en varias fuentes. En cuanto al aspecto operativo, la disponibilidad de calculadoras hace innecesarias 
las descripciones detalladas de cálculos, aunque se ha buscado un balance entre sencillez y extensión 
al exponer la solución de problemas. También se han incluido algunos ejemplos que requieren la so­
lución numérica de ecuaciones diferenciales, con énfasis en el planteamiento de los problemas más 
que en los detalles de solución, porque de estos se encarga el software matemático. De todas formas, 
se incluyen soluciones computacionales completas para que el lector pueda “tocar” los problemas.
El libro está distribuido en seis capítulos y dos apéndices. El capítulo 1 examina algunos desa­
rrollos de la teoría de conducción y convección necesarios para resolver problemas que surgen en el 
resto de la obra. Los capítulos 2, 4, y 5 se dedican a tipos específicos de intercambiadores de calor, 
mientras que los capítulos 3 y 6 se dedican respectivamente a operaciones con cambio de fase (con­
densación y evaporación), basadas en radiación (convencional y de microondas). El orden sugerido 
de estudio de los capítulos es el de aparición, pero siempre que se inicie el curso con el capítulo 1 se 
puede cambiar (el capítulo 6 contiene su propia inducción teórica, independiente del capítulo 1). El 
primer apéndice es una compilación de proyectos de trabajo inspirados en casos de ingeniería: como
requieren una solución más elaborada que los ejemplos, se sugieren como asignaciones en grupo. 
El segundo apéndice es una descripción breve de las funciones que se suministran para resolver los 
problemas computacionales; aunque han sido creadas para el programa Scilab, el lector interesado 
las puede adaptar a cualquier software de su conveniencia.
Capítulo 1
Fundamentos
1.1. Transferencia de calor por conducción y convección
La forma simplificada de la ley de Fourier, para la conducción de calor en una dimensión (x),
con flujo de calor transversal y una tubería con flujo de calor radial. Ambas geometrías se consideran 
“infinitas” porque se asume que el espesor de la pared es mucho menor que el alto y el ancho, y que 
el diámetro del tubo es mucho menor que su longitud. De esta forma se pueden despreciar los efectos 
de borde.
Para el caso de la pared (figura 1.1), se tienen tres capas, a, b, y c, cada una con propiedades dis­
tintas, incluida la conductividad. Integrando la ecuación 1.1 en la dirección de Q de 0 a una distancia 
L, se obtiene
( 1.1)
se puede aplicar a los casos en que la simetría hace válida la asunción de que el flujo de calor ocurre 
en una sola dirección. Dos sistemas de interés en este libro cumplen esta asunción: una pared plana
que se puede aplicar a cada una de las tres capas:
Ata — t\ ~  ¿0 
Aíh = t2~t\ 
Atc = t i - t 2
de forma que




R¡ — Li/ Ki (1.3)






Figura 1.1. Esquema para conducción en una pared plana y en un tubo.
es la resistencia asociada a la capa i de la pared. De esta forma el flujo de calor por unidad de área es 
igual al cociente de la temperatura sobre la suma de las resistencias
lo que permite obtener el flujo de calor sin calcular las temperaturas intermedias. Note que el signo 
negativo aparece porque Q fluye en la dirección de la disminución de t, de modo que se obtiene una 
cantidad positiva.
Para el caso de un tubo, el flujo Q ocurre en la dirección radial, r, lo cual implica que el área 
perpendicular no es constante, es decir, A = A (r) =  2nrL, y
o, en forma general
(1.4)
Q = - In rL K — .dr (1-5)
Definiendo q como un flujo de calor por unidad de longitud se tiene q =  Q/L, y
d tq =  —27irK— , 
dr
de forma que el flujo de calor no depende de L. Esta expresión se reagrupa como
(1.6)
y se integra entre dos límites de capa, i, j, para obtener la diferencia de temperaturas
Para el caso de la figura 1.1, con dos capas aislantes:
(1 .8)
(1.9)
donde Kq y Kb son las conductividades respectivas. Sumando se obtiene (análogamente al caso de la 
pared)
1.2. Modelo de conducción radial + convección en una tubería
La transferencia de calor por convección de una superficie a la temperatura ts a un medio a la 
temperatura ta depende del coeficiente de convección h según la ecuación
donde A es el área de transferencia. Esta expresión es necesaria para abordar el caso completo de 
pérdida de calor en una tubería con una capa de aislante (figura 1.2). De nuevo se supone una tubería 
“infinita”, lo que implica que Q fluye en la dirección de r, desde el interior de la tubería, a tSi hasta los 
alrededores, a ta. Haciendo q =  Q/L, las cuatro etapas de la transferencia de calor se pueden expresar 
como:




que para este caso particular tiene dos términos (por las dos capas):
Q — hA (ts tQ) (1.12)
■ Conducción a través de la pared del tubo, de t fs a f'':
■ Conducción a través del aislante, de t" a f i :
Figura 1.2. Pérdida de calor en una tubería aislada con el fluido a ts
Convección externa, de ti a. ta:
ha {nd\L)
q = — ------ ( h - t a).
El término kDL es el área de transferencia, pero L se cancela, de modo que las expresiones no 
dependen de la longitud L del tubo. Entonces, sumando las diferencias de t se obtiene la misma 
expresión 1.10, q =  At/R . En este caso R es la suma de las cuatro resistencias:
^ = r - “J7 +  T— l ní 4 - ' ) + T — +  i —~r- 0-13)hs7tdfs 27íKb \d 's )  271 Kc \d s J ha7ld\
La mayor parte de las tuberías empleadas en equipos de transferencia de calor son metálicas, lo cual 
implica una conductividad térmica, kc, elevada. Además, la diferencia entre los diámetros interno y 
externo suele ser pequeña (pared delgada). Por estos dos motivos, la resistencia térmica inducida por 
la pared del tubo suele despreciarse, es decir que (\/2xK b)\n(d"/drs) «  0 comparado con las otras 
resistencias.
Aplicando el mismo proceso de deducción de la ecuación 1.13 a la situación en la que un fluido 
(digamos caliente, a temperatura t¿) dentro de un tubo transfiere calor a los alrededores (a t0) se llega 
a la expresión
C -  ^ -------------  (1.14,
- _i L_ in ( _i______ !_
h j i t d j  ^  2 k k  I n  \  d ¡  )  ' h fín d 0  ’
donde d¡ y d„ son los diámetros interno y externo (figura 1.3), y k: es la conductividad térmica del 
tubo. Entonces es posible construir una expresión para Q/A, pero se debe elegir qué A se usa como 
referencia, la del interior del tubo (d¡) o la del exterior del tubo (d0):
■ Si se toma el área interna del tubo, A¡, como área de referencia,
Ai - nLdj
ho to
Figura 1.3. Transferencia de calor en una tubería, 
y multiplicando la ecuación 1.14 por 1/ (ndi),
Q U ~ ¡o
Ai  J_ i ¿ l  in ( jl. 
f» ^  7k in V 4 /
(1.15)
h i 2 K l U \ d i h o í d o / d i )
Con esta área de referencia se tiene Q =  UA¡At; por tanto
1 1 di , f d Q\  1
77 — 1—  ̂o— n ( ~T ) 1— —TTT • (1*16)U hi 2k \d¡ J h0 {d0¡di)
■ De la misma forma, si se toma el área externa del tubo, A0, como área de referencia, 
Q = UA0At,y
¿ = W¿H3 + S,n(l) + ¿' <U7)
Las expresiones 1.16 y 1.17 representan la suma de resistencias de la convección interna, la conduc­
ción en la pared del tubo, y la convección externa, es decir, U~l = £/?. Es usual despreciar el término 
de resistencia por conducción, por los motivos expuestos en la sección anterior.
1.3. Superficies extendidas (aletas)
El objetivo de las superficies extendidas es aumentar el área de transferencia de calor con un 
incremento proporcionalmente muy pequeño del volumen ocupado por el elemento de transferencia. 
Por su relativa sencillez los dos tipos más comunes de aletas son las transversales y las longitudinales 
(En las referencias [22, 23, 13] se puede encontrar información sobre superficies extendidas de otros 
tipos).
Para una aleta, más que la distribución de temperaturas, resulta importante la eficiencia £1 defini­
da como
Qb
donde Qr es el flujo de calor verdadero, mientras que Qb es el flujo de calor como si toda la aleta 
estuviera a la temperatura tb de la base. De esta forma, para una aleta Ql relaciona el área “real”, A f  1 
con el área efectiva en la forma
^  /.efectiva =  / •  (1 .1 9 )
Las aletas soldadas a un tubo interrumpen su superficie. Teniendo en cuenta esto, el área efectiva 
total, Aet, es
Aet=QAf +A' (1.20)
donde A! es el área (externa) del tubo menos el área que le restan las aletas. Existe también la eficien­
cia de superficie total, r¡, que se relaciona con la eficiencia de la aleta
=  <'.21)
y que permite obtener también el área efectiva total, pero en la forma
Ael = r¡(Af + A’) . (1.22)
Ejemplo 1 Una tubería sch40 de lin  de diámetro y lOft de longitud tiene 100 aletas transver­
sales de 0.01 in de espesor y 2 in de diámetro (externo), cuya eficiencia térmica es 0.72. El área 
correspondiente al área de las aletas es despreciable. ¿Cuál es el área efectiva total, y la eficiencia 
de superficie total?
Solución
■ Dimensiones del tubo: d¡ =  1.049in, dQ =  1.32in.
■ Área de las aletas:
A f =  lOOx |  x 2 x  [22 —(1.32)2 
=  354.62 ¡n2 =  2.4627 ft2
■ Área no interrumpida por las aletas
A'  = n  y. 1.32¡n x [lOft -  (100 x 0.01 in)]
=  3.4270ft2
■ Área efectiva total
Aef, tot =  Q A f  +  A
= (0.72x2.4627)+ 3.4270 
=  5 .200 ft2
1 Para tener continuidad con la nomenclatura más común se usa el subíndice / ,  por la palabra inglesa^/i. que significa aleta.
■ Eficiencia global
=  0.8829
■ Área efectiva total (con la eficiencia global)
Arf. tot =  0.8829 (2.4627 +  3.4270) 
=  5.200ft2.
Los resultados de área efectiva total de ambos métodos son iguales.
Para diferenciarlo del caso de superficie simple (h0), el coeficiente de transferencia por convección 
hacia los alrededores se denomina hf cuando hay aletas, y resulta útil redefinirlo con A¡ como área 
de referencia (A¡ no está interrumpida por las aletas). Si hf¡ es el coeficiente equivalente con el área 
interna, el valor de Q calculado con este debe ser igual al valor de Q obtenido con el coeficiente 
referido al área efectiva total:
donde tw es la temperatura en la pared externa del tubo, tQ es la temperatura de los alrededores y Aef, tot 
se puede calcular con la eficiencia de aleta o la eficiencia global (ecs. 1.20, 1.22). De esta forma,
dida,
■ Convección desde el interior del tubo a t¡ hasta la superficie interna del tubo a ts:
Q =  hiA¡ {ti — ts) .
■ Conducción en la pared del tubo, desde la superficie interna a ts hasta la superficie externa a tw:
Q — hfAet * {tw ~to) 
=  hfiA¡ x {tw —10) ,
(1.23)
Retomando la deducción de la ecuación 1.14, pero con el coeficiente hf\ para la superficie exten-
■ Convección de la superficie externa del tubo a tw a los alrededores a tü:
Q =  hfjAi {tw — to).
Usando la forma convencional Q = UAiAt, el coeficiente global depende de los tres términos
t / - 1 = T- + T - i n ( ^ f )  + T - -  (1-24)hi 2 K \d i  J hfi
Nota En muchos cálculos es necesario obtener la temperatura tw de la pared del tubo para 
calcular el coeficiente convectivo externo hf. Esto implica un procedimiento iterativo, ya que 
las temperaturas dependen de la transferencia de calor, que a su vez depende de h. Es posible 
despejar h y tw en un procedimiento iterativo, suponiendo que toda la pared del tubo está a igual 
temperatura tw (esta es una suposición razonable, ya que el metal es buen conductor de calor). 
Esto equivale a despreciar el término de conducción en la ecuación 1.24. Las temperaturas t¡ y t0 
son, respectivamente, la temperatura del fluido dentro del tubo y la temperatura del fluido de los 
alrededores (es decir, fuera del tubo). Así se tiene que
Q =  (tw ~  t0)Aethf
=  (tw ~  ¿o) hfiAi 
=  (ti tw) h¡Ai
De las dos últimas igualdades, 
que se puede rescribir como
t0hfi ~h tjhi — tw (h¡ -f- hfi)
t w = l i  ( * , + * / , ) + t o  ( m % )
para obtener
Con t„ y ti fijos, tw se obtiene iterativamente calculando hf¡ a partir del estimado anterior de tw.
Las eficiencias de las aletas se pueden encontrar usando desarrollos matemáticos. Para una aleta 
longitudinal (figura 1.4), se puede deducir una ecuación diferencial para la temperatura tomando un 
elemento diferencial de dimensiones ax x di, de forma que el flujo de calor por conducción es
dt
Qk = küx7i O-26)
y el flujo por convección hacia los alrededores es
dQc = h(t — Tc)Pdl, (i 77)
donde P es el perímetro de la aleta. Cambiando a la variable 6 = t — Tc, de forma que d6 /d i  =  dt /dl.
y derivando QK,
Figura 1.4. Esquema de una aleta longitudinal.
Igualando estos dos términos (el diferencial del calor transferido por convección ha de ser igual 
al diferencial de calor transferido por conducción) se llega a la ecuación diferencial buscada:
d26 ( „
di2 (fea*)
que a su vez se puede reescribir con un parámetro, haciendo m2 =hP/Kax,
0 " - m 2e =  0 ,
de forma que
6 =C\ exp [mi] +  C2 exp [—mí] .




■ En / =  0 la conducción es despreciable (es el borde de la aleta). Así dt/d l =  0 y dO/dl =  0, lo 
que lleva a C\ =  C2 =  2C y2
6 =  Ccosh(m/)
■ En cierto punto en el que / = le, 6 = Ge. De allí, C =Q'e = 0e¡cosh (mle), y
0 = 6g cosh (mi).
Entonces, usando Q =  Kcixdd¡di, se obtiene el flujo de calor en función de la distancia /
hPQf
Qr (0 =  -senh (mi)m (1.31)
(note que hP/m = mKax). Se debe recalcar que la función 0 (/) no es necesaria para obtener £2. De ia 
expresión para Q por convección, se puede obtener Q¡,:
Qi, =  hbPdg cosh (mb)
2Récuerde que cosh (.t) -  (f' + e ' ) /2.
y de allí Cl = Qr (b) /  Qb
Nota En Kreith [13, pp. 4-69, 4-70 ] se pueden encontrar eficiencias para aletas basadas en 
métodos numéricos más sofisticados.
Para aletas transversales, la distribución de temperatura y la eficiencia dependen de los parámetros 
geométricos (figura 1.5). Igual que para el caso de una aleta longitudinal, el flujo de calor va en la 
dirección radial y tiene dos componentes que se igualan en estado estacionario.
Corte de una aleta transversal
Figura 1.5. Aleta transversal en una tubería.
■ Convección a los alrededores:
dQc =  hfddA,
donde A es el área de transferencia. Derivando,
e igualando las expresiones de convección y conducción,
Esta expresión se puede llevar a la forma de una ecuación diferencial de Bessel3. Las condiciones 
de frontera son
9 (re) = de 
9 (n>) = 9b-
Para una aleta de grosor constante, el área de conducción es ax =  (2itr) (2v¿), y
da1 =  1 
dr r 
A = 2 (ni2 -  nrj;)
Anrhf h f
AltKryb Kyb'
Entonces, la ecuación 1.33 se transforma en
d26
(±)
hf ( dA \  = 
Kax \ d r )
  f  l \  d6 ( h f \  n „
que corresponde al caso Bessel n — 0. La solución se obtiene en términos de la variable u = r ^ /h f/  Ky¡, 
y el parámetro )8i =  - /„ - i  {ue)/Kn- \ (ue):
9
ln{u) + frK„{u)
J n { u b ) + P \ K n {ub ) '
Sin embargo, se usa la eficiencia £1 de la aleta, calculada con la expresión
Q h&6dA
Gref tlObAf
convenientemente graficada (Kem [12, figura 16.13a, p. 621]) en términos de en función de 
(fe ~ rb) yJh/Kyt,. Para una aleta de grosor variable que termine en punta, se usa la figura 16.13b. 
En [1, pp. 40-41] se puede encontrar también un resumen del uso de las expresiones para las eficien­
cias de las aletas.
1.4. Análisis dimensional y correlaciones
En general en este curso, para resolver los términos de conducción basta conocer la conductividad 
fe, aproximadamente constante en los sólidos. Pero en los términos de convección, el coeficiente h 
depende de la temperatura a través de las propiedades del fluido de transferencia. Las expresiones 
que relacionan las propiedades de transporte se obtienen, en su mayoría, por análisis dimensional, 
expresando las propiedades en términos de sus dimensiones fundamentales y obteniendo la forma de 
las relaciones mediante el teorema n de Buckingham:
3 La forma de la ecuación de Bessel es ^
J2 , dy 7 2\ n.r  +  X—  + (A- -  n )v =  0
dx- dx
y la solución depende del parámetro rt en términos de las funciones de Bessel de orden n, AT„, etc. (consulte cualquier libro 
de ecuaciones diferenciales).
El número de grupos adimensionales es igual a la diferencia entre el número de 
variables y el número de dimensiones usadas para expresarlas.
Es decir, las expresiones quedan en términos de grupos adimensionales.
Ejemplo 2 Se ha establecido que el coeficiente de convección forzada h depende de los parámetros 
w, p, c, D, k, y ju (nomenclatura, capítulo 6.3). D es la dimensión característica del sistema; por 
ejemplo en una tubería D es el diámetro. Cada variable se expresa en términos de sus dimensiones 
fundamentatles (longitud, tiempo, etc.) [h\ = Me~3T~l , [u] = l6 ~ l t [p] = ML"3, [c] = L26~2T~l , 
[D] =  L, [k] =  ML0- 3r -1 , [ju] =  ML_ 10 -1. La forma funcional que relaciona estas variables se 
establece haciendo que el producto de sus dimensiones, elevada cada una a un exponente distinto, 
sea igual a 1:
n = (¡) (h/¡ubpdceD?k8]Umj  =
de donde
De aquí se establece un sistema de cuatro ecuaciones con siete incógnitas:
L: b - 3 d  + 2 e + f + g - m  = 0 
T: —a — e — g = 0 
6: —3a — b — 2e — 3g — m = 0 
M: a + d + g  + m - 0
(en concordancia con los tres grupos adimensionales del teorema n). Como el sistema está sub- 
determinado, es necesario especificar tres parámetros. Una selección apropiada lleva a
^  = o(R.)'(Pr)*, (1.35)
donde Re y Pr son, respectivamente, los números de Reynolds y de Prandtl, definidos en la tabla
1 .1 . G es el flujo másico por unidad de área (área perpendicular al flujo). Los valores de los 
parámetros a, p, y q se obtienen por ajuste de datos experimentales.





Prandtl Pr cp h / k
Todos los libros de transferencia de calor y masa presentan correlaciones para calcular coeficien­
tes de transferencia, pero es necesario tener cuidado con las ligeras diferencias de nomenclatura. Otro
punto por considerar es la definición del diámetro (o radio) hidráulico: para una tubería, la sección de 
flujo es circular, así que el área perpendicular al flujo es A =  (k /4)D 2 y el perímetro es P = 7tD, de 
forma que el diámetro hidráulico es
44
=  (1.36)
donde A y P son, respectivamente, el área y el perímetro de flujo para cualquier forma (no solo 
circular). Sin embargo, puede haber variaciones sobre £>/,. Un caso común en este libro es el espacio 
anular entre dos tuberías de diámetros d\ y dj, en el que hay transferencia de calor desde la tubería 
con d\ hacia el espacio anular:
■ Para la caída de presión el perímetro, P es la suma de los perímetros de las dos tuberías, ya que 
en ambos hay fricción:
D» - 4 * ■■ ¿ ,+ d 2— d2~ d'-
■ Para la transferencia de calor, se considera sólo el perímetro del tubo interno:
Dh _  1 (rc/4) ( 4 ~ di) d ¡ - d \
d\ d\
1.5. Caída de presión
La forma más usual de calcular la caída de presión en una tubería es la expresión de Fanning:
* r, A & L
^  =  • ^ 0 ' (U 7 >
donde L es la longitud del recorrido y / ,  un factor del que depende el régimen de flujo. Para flujo 
laminar (Re < 2300) se utiliza la expresión de Hagen-Poiseuille:
< U S )
Para flujo turbulento (Re > 2300), si se trata de tubos comerciales,
0.264 
Re
/  =  0.0035+ ^ 4 2 . (1.39)
En la forma original de la ecuación 1.37 [12, ecuación 3.44, figuras 26-29], aparece la aceleración 
gravitacional, es decir, AP =  f4G 2L/2gpD. Esto se debe a que ese texto tiene la confusión entre 
libra-masa y libra-fuerza. De la forma en que aparece en 1.37, P tiene las unidades literales, es decir, 
lb h _2 ft_1, y se puede convertir a psi usando la igualdad 1 psi =  6.00445 x 1010lb h 2 ft-1.
La caída de presión en los accesorios (por ejemplo, codos o uniones) es proporcional a la veloci­
dad en el ducto, y comunmente se calcula en términos de “cabezas” de presión o, en otras palabras, 
en altura equivalente de columna de fluido AP/,. La forma usual es
V/2
A P / , ^ ,  (1.40)
que se puede llevar a términos de presión (fuerza/área) multiplicando por pg , de forma que
donde G es el fljuo másico por unidad de área.
1.6. Métodos conceptuales de diseño de intercambiadores 
de calor
1.6.1. El método LMTD
En este libro se tratan dos tipos de intercambiadores de calor, que si bien no son los únicos 
sí pueden considerarse los más comunes: de tubos y coraza, y de placas en flujo paralelo y en flujo 
cruzado. Estos dos tipos pueden agruparse en una definición común: un intercambiador de calor (1C) 
es un dispositivo que recupera calor de una corriente de fluido a alta temperatura transfiriéndolo a 
una corriente de temperatura inferior. Con esta definición se puede plantear un modelo simplificado 
en el que no se tiene en cuenta la forma en que están construidos los intercambiadores, es decir, no 
importa si están ensamblados con placas o con tubos, ni otros detalles de construcción. En este modelo 
simplificado, un IC se describe con dos flujos: el de temperatura mayor se llamará “flujo caliente” 
y el de temperatura inferior, “flujo frío”, y con cuatro temperaturas, dos de entrada y dos de salida. 
También se considera que en un IC hay dos espacios, y en cada uno de ellos circula uno, y sólo uno de 
los flujos. A estos espacios se les llamará “interno” y “externo”, sin importar si el fluido que circula en 
cada uno de ellos corresponde al flujo frío o al flujo caliente. Los dos espacios son paralelos; de esta 
forma, los flujos circulan en la misma dirección, aunque pueden ir en el mismo sentido o en sentidos 
opuestos. Dentro de su espacio, un flujo puede recorrer varias veces la longitud del IC cambiando de 
dirección al hacer un paso en un sentido, y el paso siguiente en el sentido opuesto. La configuración 
del IC es la forma en que están dispuestas las corrientes dentro de él. Un IC con un solo paso por el 
lado interno y un solo paso por el lado externo se denomina intercambiador 1-1; si tiene dos pasos 




Figura 1.6 . Disposiciones de flujo en intercambiadores de calor.
La cantidad de calor, Q, que transfiere un IC depende del coeficiente de transferencia global, U, 
de las temperaturas de entrada y salida de las corrientes, y de la configuración. El método LMTD 
(siglas en inglés de Logarithmic Mean Temperature Difference) relaciona el área de transferencia, la 
transferencia de calor, y las temperaturas de entrada y salida usando cuatro simplificaciones:
■ El intercambiador opera en estado estacionario.
■ El coeficiente U se asume constante en todo el intercambiador.
■ Las pérdidas de calor hacia los alrededores son despreciables.
■ Se conocen las cuatro temperaturas de entrada y salida de las corrientes del intercambiador.
Para exponer la deducción del método LMTD se usa un intercambiador 1-1, pero el procedimiento
es análogo para otras configuraciones. El flujo de calor depende de la diferencia de temperatura At 
entre las dos corrientes en circulación:
Q = UAAt (1.41)
donde At es una diferencia de temperatura, que en este punto no se ha definido aún, y U es el coefi­
ciente global de transferencia de calor, que depende de las resistencias (conducción, convección)
u ~ l = £ /? , ,  (1.42)
i
Usando letras mayúsculas y minúsculas para diferenciar las dos corrientes, del balance de energía 
para un elemento diferencial se obtiene
dQ = U { T -t)d A  
=  WCpdT
= wcpdt,
donde w, W y c,C representan, respectivamente, los flujos másicos y las capacidades caloríficas. 
Suponiendo que el aparato opera en contracorriente,
í  WCpdT = í  wcpdt;
JT2 1
de allí wcp , x
r = 7i + w é (' - ' ,)-
que se remplaza en U (T -t)a " d L  (a" es el área de transferencia por unidad de longitud), junto a 
dQ = wcpdt para integrar sobre la longitud del IC:
dt.
Después de evaluar la integral y manipular el resultado
UA h - t \  _ ín ( Ti~*?
T, l TJ
W f2
Figura 1.7. Esquema de un intercambiador de calor 1-1 en contracorriente.
Sustituyendo Q — wcp (?2 — h ), Aí2 =  T\ — ?2, y Aíi —T i—t\,
ÁÍ2 — Aí]
Q =  £M (1.43)









Lo anterior implica una forma simplificada de calcular el flujo de calor que se transfiere de una 
corriente a otra:
1 ( L 4 6 )Q = UA x LMTD.
La operación en paralelo implica el mismo desarrollo que llevó a la ecuación 1.46, pero cambian 
las definiciones; en este caso At\ = T¿ - 12, y At2 =  Tx -  ?, (las diferencias de ambos lados). La com­
paración entre los dos modos de operación, paralelo y contracorriente, se hace con la LMTD. Usando
4 Un recurso para memorizar la LMTD es pensar en la diferencia de un lado menos la diferencia del lado contrario”. 
Existen varias notaciones para las corrientes de entrada y salida de un IC que dependen de la fuente. En el libro de Kem. se 
utiliza / para la temperatura del fluido frío, y T para la del fluido caliente. Los subíndices 1 y 2 se utilizan para la entrada y 
la salida, respectivamente. En cambio los libros más modernos (Walas [23], Kreith [13]), suelen utlizar 7 para la temperatura, 
con subíndices / para la entrada (input), o para la salida (outpui). Aunque pueden variar; por ejemplo, usar c para el fluido frío 





Figura 1.8. Esquema de temperaturas en un intercambiador de calor 1-2.
la ecuación 1.46, en igualdad de condiciones, el modo en contracorriente proporciona mayor transfe­
rencia de calor. En paralelo se necesita que A —► «> para que í2 —̂ ^2, mientras que en contracorriente 
se puede dar el cruce de temperaturas, /2 > ^2-
Ejemplo 3 En un ¡ntercambiador las corrientes “fría" (í) y “caliente” (F) tienen las siguientes 
temperaturas de entrada y salida:
1 300 100
2 200 150
¿Qué disposición entre paralelo o contracorriente es mejor?
En contracorriente,
LMTD =  ■ 15° ~ 1̂  =  123.2. 
In(150/100)
En paralelo,
LMTD =  2n L / 5̂ \  = 108-2'ln (200/50)
Entonces, suponiendo (razonablemente) U y A ¡guales en ambos casos, se observa que la operación 
en contracorriente es mejor.
Para intercambiadores tipo 1-2,2-4, etc., es necesario corregir la ecuación 1.46 para seguir usando 
la LMTD, es decir,
(1.47)Q = U Ax Ft x LMTD
donde Ft es un factor de corrección que depende del tipo de intercambiador (1-2, 2-4, etc.). Para 
un intercambiador del tipo 1-2, Ft se obtiene suponiendo que la corriente de coraza es el fluido
“caliente”, y la corriente de tubos el fluido “frío” (figura 1.8). Por tanto, el balance de energía para un 
elemento diferencial de área dA es
—WCpdT = U ( T - t , ) ^ + U ( T - 1 " )  y  
=  wcpdt7 — wcpdt77,
(1.48)
(1.49)
donde el signo menos se asigna a las corrientes que van de izquierda a derecha en la figura 1.8. Los 
términos dt vienen de
dA




-  v-  2
Dividiendo las dos ecuaciones anteriores se pueden relacionar las temperaturas en los dos tubos:
También, del balance de energía,
di” _  Í T - t " \  
dt' ~  l T - t ' ) ’
tn = ^ £ p ( T2 - r ) + t'.
WCD
De la ecuación 1.49,
donde






_  wcp _  7] -  Ti
WCP 
h  ~ h  
T \ - t i
t2 ~ h
(1.54)
Al derivar la ecuación 1.53 aparecen en el último término dt1 y dt11, que se obitenen con la ecuación 
1.50. Usando la definición R = wcp/WCp = {T — Ti) /  (tu — t1), se llega a
d2T UR d T  f U  \ 2 
dA2 wcpdA \ 2 w C p )  2 (1.55)
La solución de esta ecuación de segundo orden lleva a
VA
T — T i—C\ exp
/   
\2w cf.
R + V r 2 + i ) 4- C2 exp
que se resuelve sujeta a estas condiciones de frontera:
■ Enx = 0 (A = 0 ):T  = T \,t' = t \ , y t "  = t2-
■ E nx = L(A = Atot): T  — Ti.
Figura 1.9. Esquema de un intercambiador 2-4.
UA
ln
Y tras varias transformaciones algebraicas (que no se muestran aquí) se llega a
2 - s ( f l + l  +  v '/? 2 +  l )
Para un IC 1-1 equivalente (es decir, que opera entre las mismas temperaturas y transfiere el mismo 
Q), Q = UAx LMTD =  wcp (¿2 —1\), de forma que
(1.56)
( - )  -\ WC p )\-\
h - t \
LMTD
ln [( l— S ) / ( l — RS)\ 
R -  1
Igualando Q\ i (equivalente) con Q del intercambiador 1-2, obtenido con la ecuación 1.47, 
LMTD =  (¿//l)FrLMTD, de donde
Ft =
\/R2-\r 1 ln[(l —S ) / (1 —RS)
(R — n in 2-s(k+I-Vr2+i)yi\ i j i
2-5(«+l + -v/«2+l)
(1.57)
Esta expresión es válida para intercambiadores l-2n, que genéricamente se conocen como 1-2, 
por ejemplo, 1-4, 1-6, etc.
Un intercambiador 2-4 se puede tomar como dos IC 1-2 que operan en serie (figura 1.9), de modo 
que los factores R y S se redefinen para las dos secciones como
t2 - ty
S ,=  
Ri =
T l-ty
Ti -  Tx
t i - t y  '
C _  h - t i  S u - - — -  
Ar -  h
tx - t2
Rn = t y - t l
mientras que los balances de energía llevan a
W C p(T\-Tx) = wcp (t2 -  ty) 
WCp (Tx - T 2) = wcp (ty - t i )
Siguiendo el mismo método del IC 1-2, se llega a
(m.) — J _ h
/ /  2 v //?/2 +  l\  wc 2 — Sj  ( Rj  +  1 4- <
(™) = ---- y = = = ln
\w c p j , ,  2 ^R }, + \
y/Rl + ^
2 — 5// ^/?// +  1 — \J r }¡ + 1^
que llevan a
F j  —
V F + T
2 (i?
! +  l ,  /  1 - 5  ^ /ln
2 — 5// ^?//-I- 1 +  \JR], + \̂ J 
2 /5  -  1 -  R +  (2/5) y/ (1 -  5) (1 -  RS) +  y ^ T í
2 / 5 -  1 - R +  (2/5) v / ( 1 - 5 ) ( 1 - / ? 5 ) - V ^ m (1.58)
(por brevedad se ha omitido el desarrollo). Las ecuaciones 1.57 y 1.58 son la base del método LMTD* 
por fortuna están disponibles como gráficas Fj vs. S  para varios valores del parámetro R. En la tabla 
1.2 se indican la localización de las gráficas.
Tabla 1.2 . Gráficas de FT.
Fuente Localización tipo IC
Kem [12] Apéndice, figuras 18- 1-2, 2-4, 3-6, 4-8, 6-
23 12
Walas [23] Figura 8.5-a (p.175) 1-2
Wolverine II [1] Figura 1.29 (p. 30) 1-2
Perry [16] Figura 11.4 (p. 11-6) 1-2, 2-4, 3-6
Resumen del método LMTD:
Q = U A x Ft x  LMTD 
El factor FT depende de /?, S , y la disposición de flujos (1-1, 1-2, 2-4, etc., tabla 1.2).
Th,i ~ Th,oFj  =
Te,o T(j
5 = Tc,o Tcj  
Tjij ~~ Tc¿
Para un IC 1-1, Fp =  1. Para un IC 1-2,
Fj ■
\/fl2 + 1 ln [(1 — S) / (1 — RS)
(R — n in
2-s(/f+l—v/fl2+l)
\M\ i 1 111
2-s(«+l + v'«2+l)
(extensible a intercambiadores l-2n). Para un IC 2-4,
/lnF j  = ln
2(R — 1)
(extensible a intercambiadores 2-4n).
2 / 5 -  1 — R + (2/5) y /(T ^ 5 )(1 - RS) + y f f i T I
2 / 5 -  1 - R +  (2/5) v^( 1 — 5)(1 — /?5) — VR2 + 1
Ejemplo 4 Un IC 1-2 de tubos y coraza se utiliza para 45 000 Ib/h de un fluido caliente que es 
llevado de 350 °F a 200 °F para calentar un fluido frío de 100 °F a 170 °F. Si la capacidad calorífica 
del fluido caliente es 0.6 BTU/(lb-°F) y el coeficiente global de transferencia es 65 BTU/(h-ft2-0F), 
¿qué área se requerirá para el intercambiador?
Solución
Q =  WCP (7i -  T2) = 4.05 x 106BTU/h.
La LMTD se obtiene de las temperaturas de entrada y de salida:
LMTD= g ^ l70l - < , ^ - - ' « »  =  ,3 6 ,o .F
ln( 350-170 N 200-100/
Para el factor de corrección R = (350 -  200) / (170 -  100) = 2.14, y 5 = (170 -  100) / (350 -  100) = 
0.28, se lee Fj =0.875 [12, figura 18]. Entonces, de la ecuación 1.47,
A = Q
U x LMTD x Ft = 523.21 fr .
Si se utiliza la ecuación 1.57 directamente se obtiene Fj =0.895, y un área de 511.54ft2. El valor 
dê 4 obtenido con la solución gráfica es apenas un 2.2% mayor, lo que muestra la validez de este 
tipo de soluciones en cálculos de ingeniería.
lo6o2o El método NTU
Analizando la expresión 1.47 y el ejemplo 4 de la sección anterior, se nota que LMTD tiene 
una limitación clave. Aunque permite calcular directamente el área A de transferencia dadas las tem­
peraturas de entrada y salida y U (sizing), para calcular las temperaturas de salida dados U y las
temperaturas de entrada requiere un proceso iterativo. El método NTU (Number of Transfer Units), 
diseñado para superar esa limitación, permite calcular las temperaturas de salida directamente, usan­
do A, U, y las temperaturas de entrada como parámetros. Como en el caso del método LMTD la 
deducción del método NTU se basa en la asunción de U constante en el balance de energía de un IC 
1 - 1 :
dQ — U (T - t)d A  (1.59)
= -(W C p)dT  
= ±(w cp)dt,
donde en el último renglón, +  corresponde a la disposición en paralelo, y — a la disposición en 
contracorriente. Para el caso en contracorriente, dT  =  —dQ/WCp y dt =  —dQ/wcp, de modo que
d<r-'>=G¿r¡4 >e
que lleva a
- W ^ T = u { ^ ; - w c ; ) dA- <■•«»
La integración de esta expresión entre los límites de entrada y salida permite relacionar el cociente 
de las temperaturas con U, A, wcp y WCp:
<'•«<>
Para el caso de flujos en paralelo, se obtiene la ecuación diferencial
d ( T - t )  .. (  1 1 V ,
( T - t )  ~  \w c p + WCp)  ' O-62)
Con un procedimiento análogo al usado para obtener la ecuación 1.61 se llega a
( i -63)
Las ecuaciones 1.61  y 1 .6 3  sustentan la relación de las temperaturas con los parámetros U A 
y WCP. El método NTU requiere algunas definiciones adicionales. ’ ’ WCp
• Cmín es el menor de wcp y WCp. es decir, Cmf„ =  mín(wcp,WCp). Análogamente C
m áx(wcp,WCp). má*
■ C* — Cm,-n /  Cmáx.
■ La efectividad £ es la relación entre el calor transferido realmente y el máximo posible
Qmáx  (1  -6 4 )
El número de unidades de transferencia (Number of Transfer Units) está dado por
VANTU _  U  _ 1 r
-̂niín Cmín Ja
UdA. (1.65)
Gniáx es el límite termodinámico de la transferencia de calor, y está limitado por el término entre 
WCP y WCP' ten§a el menor vaIor- Luego Qmix = Cmín ( 7 j - / , ) y l a  efectividad se puede rescribir
como
^ w c p (Tl - T 2) w c p fo -n )  
Qnín (T\ ~ t\)  Cmín(T \— /]) (1.66)
Para deducir las ecuaciones para un IC que opera en contracorriente, se supondrá que Cm- =  WC 
(y que Cmáx =  wcp). Luego, de la ecuación 1.61, p
=exp \uA f —-------- — )
\ T \ - t 2 j  [ \w cp WCpJ
Reemplazando wcp y WCP por Cmáx y Cmín,
de forma que
( í p r f )  = e x p [-N T U (l-C * )] . 
Empleando la ecuación 1.66, se despejan t2 y T2 (con WCP = Cmín),






(para el caso en contracorriente)
£  =
/2 =  í i+ e C * (7 i - í i ) ,
1 — exp [—NTU ( 1 — C*)] 
1 — C* [-NTU ( 1 — C*)] (1.70)
Nota Se deja como ejercicio comprobar que si se selecciona Cmfn = wcp, el resultado no 
cambia.
Para el caso de flujos en paralelo, la ecuación 1.63 lleva a
e =
1 — exp [—NTU (1 +C*)] 
1+C* (1.71)
Las ecuaciones 1.70 y 1.71 muestran que la efectividad depende de NTU, C \  y la configuración del 
intercambiador. Esto es conocido como el método e -  NTU. Existen expresiones que difieren para 
cada configuración.
Existe otra variante llamada método P-NTU, con la que no es necesario definir Cmín o Cmáx. Los 
dos lados del intercambiador se identifican como 1 o 2, sin importar en cuál es mayor wcp. Las
Figura 1.10. Nomenclatura de las corrientes para intercambiadores (LMTD y NTU).
temperaturas de entrada y salida se identifican con los subíndices i y o, de forma que, por ejemplo, 
T u  es la temperatura de entrada en el lado 1, y T2.fí es la temperatura de salida en el lado 2 (figura
1.10). P se define como [13]
n TU0- T U
1 72,,— 7 1 / (1-72)
MTTT _  U A  _  \T^ 0 ~ TU\
1 Ci LM TDxFr ’ (1-73)
y D _  C, _  72,,- -  72.»
1 C2 r 1.0 - 7 ’i /  (1-74>
Las definiciones de P¿, NTU2, y R7 son análogas, con los subíndices respectivos cambiados. Entonces,
las expresiones para el método muestran a P\ como función de NTU], R¡, y la disposición de flujo
del intercambiador. Las relaciones P-NTU y los casos límite se pueden encontrar en [13, tablas 4.3.2,
4.3.3, y 4.5.4],
También es posible definir un parámetro 9 en la forma [23, tabla 8.3]
0 =  ÑTÜ‘ (1-75>
Empleando P\ y NTUj,
o _  T] ,n — T] ,¡ C|
T u - T i j  UA 
LMTD x Ft
~ ±  ( T u - T U) '
donde el ±  aparece debido al término con valor absoluto en la ecuación 1.73. Así, se puede definir 
0 =  (AT)m/(T 2 ., -T \.i)  con (A7')m =  Ft x LMTD. Empleando P¿ y NTU2 se obtiene el mismo
resultado [23, figura 8.7]. También, si Cmín =  WCp, entonces P\ coincide con la efectividad definida 
en la ecuación 1.66:
 ^ 1,/ ~  T L o
~ t u - t 24
= ñ
(figura 1.10). En este caso se puede identificar a P  como la efectividad. Si Cmín corresponde a la 
corriente de wcp, t9
C* = ( T i - T 2) / ( t 2 - t i ) = R ,  
según la definición de R  en la ecuación 1.54.
Nota De lo expuesto en esta sección resulta evidente que el método NTU está propenso a 
confusión porque tiene muchas variaciones. Algunas, como los métodos P1 —P2, V  — P, y P  — R, 
no se han incluido aquí (se explican en [6, capítulo 4] y [21, capítulo 3]). Sin embargo, es posible 
aplicarlo sin "perderse", si se siguen algunas recomendaciones:
■ Antes de iniciar los cálculos, es necesario hacer un diagrama del problema e identificar con 
claridad cada corriente, incluidas las incógnitas.
■ Para usar gráficas o ecuaciones del método NTU, hay que verificar antes cuál es la nota­
ción (muchas gráficas traen un pequeño dibujo con la nomenclatura) y compararla con el 
diagrama del problema.
Ejemplo 5 Un IC 1-2, como se observa en el dibujo, tiene un coeficiente de transferencia total 
UA = 1500, con C\ = (wCp) l = 700 y C2 = (wCp)2 = 550. ¿Cuáles son las temperaturas T\i0 y 
72 .0? La solución por el método LMTD requeriría un proceso iterativo, suponiendo T2 ,0t hasta 
encontrar un valor en el que se cumpla el balance de energía; en cambio, el método NTU permite 
una solución directa. Se usa el método P-NTU, con la asignación de números del dibujo (esta 
asignación es arbitraria; el problema no cambiaría si se intercambiaran los subíndices 1 y 2). Las 
correlaciones P-NTU2 se encuentran en [23, gráfica 8.7a].
T  =60
1.1
Los parámetros NTU2 y R2 se obtienen haciendo
TJA
NTU2 =  —  =2.73, 
C2
R2 = r  = T J t̂ '° ~  0'7^6,M  Í2,o ~ T 2j
utilizando la gráfica P2 (Ä2, NTU2) = 0.63 y 6 = P2/N TU 2 = 0.25. Esta información es suficiente 
para resolver el problema de dos formas:
■ Directamente, empleando la expresión de P]2:
p  ? 2 £ Z lk
7i ,/ - 7 2 /
así, r 2)0 = 72,, + P2 (7\,i -  72,0 = 93.3. Y  con R2: Tho = Tu  -  R2 (T2,Q -  T2J) = 104.6.
■ Aplicando el balance de energía:
LMTD x Ft = 0 (T2j -  Tu) = 0.25 x (150 -  60) = 22.5.
Luego
Q = U A x Ft x LMTD = 33750 = Ci (TUo -  Tu ) 
y usando Q, T\j0 = T\j + (Q/C\) = 108.2, y T2,0 = T2j -  {Q/C2) = 88.6.
Sugerencias de estudio: resolver de nuevo el problema.
■ Intercambiando las identificaciones 1 y 2.
■ Usando el método LMTD en forma iterativa.
■ Con el método e-NTU.
■ Con wcp = 1400, y los métodos e-NTU y P-NTU.
Resumen del método e-NTU
Se definen c =  wcp, C =  wCp, y e = Q /Qmáx» donde Qmáx =  Cmín (rh i -  rc,¡). La efectividad
_  WCp (TWl- T h,0) _  wcp (7^ 0 — rc<¡)
£mín (^h.i ~ TCÁ) Cmín (7h i — Tc j)





y de la disposición de flujos. Las temperaturas de salida se calculan haciendo
^h,o== ĥ.í— £ (7ha — ^j)
Te* = rCii +  sC (Th j 7c,i) •
Para un IC 1-1,
1 — exp[—NTU(1 — C*)] 
e ~  l —C* [—NTU(1 — C*)] '
Para un IC 1-2 [10, tabla 2.2],
£ =  2 < 1+C* + [l +  (C*)2]
1/2 1 +  exp - n t u ( i  +  (c*)2) 1/2




l +C *+ ( l  + (C*)2)
1 /2  ’
Resumen del método P-NTU
Los parámetros se definen como
ñ  =
7i,o TU
NTUi =  —  =
C, LMTD x Ft '
R = —  = ~  Tl'°
l ~  c 2 ~  Th0 - T Ui
(también se pueden definir Pi, NTU2, y R2 cambiando los subíndices). La relación de temperaturas 
P] es función de R\, NTUi, y la disposición de flujos.
Para un intercambiador 1-1 [13],
1 —exp[—NTU, (1—/?,)]
1 1 — /?i exp [—NTUi (1 — i?,)]
lím P,
N T U ,-
_  í 1 SÍ/?, < 1
~ \ l / K l  si/?, > 1.
Para un intercambiador 1-2 [13],
P\ = 2 { l + /? 1 +  [ l + /?2]1/2c o th ([ l+ R f]1/2NTUl/ 2 ) } _I
lím - 2
Ejemplo 6 En una empresa hay un ¡ntercambiador de tubos y coraza tipo 1-4 que opera en las 
condiciones de la tabla con dos líquidos:
Lado 7/(°F) r„(°F) W (Ib/h) C (BTU/lb°F)
coraza 200 85 20000 0.587
tubos 50 95 1.325
Un vendedor propone aplicar un “tratamiento nanosuperficial" a los tubos, porque multiplica por 
9 el área efectiva de transferencia sin cambiar la geometría (la escala nano es del orden de 10-9m). 
Si el efecto del tratamiento es cierto, ¿cuáles serían las temperaturas aproximadas de salida del 
intercambiador después de aplicarle el tratamiento?
La escala del cambio es muy pequeña, así que la geometría no cambia mucho (aunque el área 
se multiplica). U permanece aproximadamente constante, aunqe A cambia. El calor transferido 
es
Q = wCpAT =  1.3501 MBTU/h 
El producto UA se obtiene de la expresión Q = UA x Ft x  LMTD
O BTU
™ = O T f D ' 3 “ 8 0 ' ' i ^ '
Al cambiar el área, el producto UA tiene un valor igual a 9 veces el valor original, luego UA = 
280620BTU/h ° F. Las temperaturas de entrada no cambian. Para hallar las temperaturas de 
salida, se emplea el método NTU con Cmín = 11740, Cmáx = 30002, C = Cmín/£máx = 0.391.
UA
NTU = —  = 23.90
Cmín
De la referencia [10, figura 2.15] se obtiene £ = 0.80. De la definición de la eficiencia (con 
W Cp — C mín ,
.  Ti - T 2
Ti -  / 1 ’
luego
T2 = T\ — e (Ti — ti) — 80°F.
Al emplear el resto de la ecuación 1.66 se obtiene t2 = 97°F.
Capítulo 2
Intercambiadores de tubos y coraza
2.1. Descripción
Los intercambiadores de calor (IC) en los que varios tubos se distribuyen a lo largo de una coraza 
cilindrica se llaman genéricamente “intercambiadores de tubos y coraza” (figura 2.1). En el caso 
en que hay un solo tubo, se llama “intercambiador de doble tubo”, porque en lugar de una coraza se 
emplea un tubo de mayor diámetro. Es necesario aclarar que muchos textos separan en dos categorías, 
los IC de doble tubo y los IC de tubos y coraza.
Los IC de tubos y coraza se clasifican según el número de pasos por coraza y tubos en ese orden. 
Por ejemplo, un intercambiador 2-4 tiene dos pasos por coraza y cuatro pasos por tubos. Un solo 
paso implica que la corriente atraviesa el dispositivo de un extremo a otro; dos pasos implican que la 
corriente hace una vuelta en U dentro del IC y sale por el mismo lado. Así ocurre con cuatro pasos, 
seis pasos, etc. (figuras 1.8 y 1.9). No se usan números impares de pasos por coraza (¿por qué?). Para 
mejorar la circulación por la coraza se instalan deflectores (llamados baffles en inglés) con separación 
uniforme.
Las especificaciones de fabricación (materiales, configuraciones, conexiones, etc.) para IC de tu­
bos y coraza están normalizadas en los códigos de la Tubular Exchanger Manufacturers Association, 
TEMA (www.tema.org), aunque también se pueden encontrar en parte en libros de texto, pero no 
son suficientes para un diseño. En la tabla 2.1 se encuentran algunas recomendaciones adicionales. 
Las dimensiones de los tubos dependen de dos parámetros: el diámetro nominal y el schedule (sch).
■ Para la tubería ordinaria (IPS), los diámetros externo e interno no coinciden con el diámetro 
nominal.
■ En los intercambiadores de tubos y coraza, se suele utilizar una especificación propia llamada 
BWG.
■ En los tubos BWG, el diámetro externo coincide con el diámetro nominal.
A menos que se especifique lo contrario, en un IC de tubos y coraza se emplean tubos BWG. 
Las corazas también se fabrican en tamaños normalizados, que no son los mismos de los tubos. El
Intercambiador de calor de tubos y coraza 
(un paso por los tubos)
Lámina de los tobos





Figura 2.1. Esquema de un intercambiador de tubos y coraza [28].
parámetro que define el tamaño de la coraza es el diámetro interno (DI). Entonces, el número N, de 
tubos que pueden acomodarse dentro de un intercambiador depende de cuatro factores:
■ DI de la coraza
■ Tipo de arreglo: triangular, cuadrado, cuadrado rotado (figura 2.2)
■ Diámetro nominal de los tubos
■ Número de pasos
El número máximo de tubos que se puede acomodar en cada configuración se encuentra en las 
normas TEMA ([12, tabla 9, apéndice], [23, tabla 8.13 ]). El número real de tubos en el 1C puede ser 
menor al máximo y en todo caso corresponde a la suma de los tubos de todos los pasos que tenga el 
fluido por coraza. Por ejemplo, en un IC con coraza de 33 pulgadas (DI), 4 pasos, y arreglo en cuadro 
de 1 — in con tubos de 1 \  in se pueden acomodar hasta 688 tubos, y con el número máximo de tubos 
a cada paso le corresponden 688/4 =  172 tubos. La longitud del intercambiador no está en principio 
restringida, pero existen valores típicos asociados a la construcción de los tubos: 8 ft, 12ft, 16ft, 20 ft.
Los IC de doble tubo se fabrican con tubería ordinaria (IPS) para ambos tubos y usualmente se 
dividen en secciones llamadas horquillas de 2 x 20ft. Conceptualmente un IC de doble tubo equivale 
entonces a un IC de tubos y coraza 1 -1 sin baffles que tiene un solo tubo.
La operación de un IC (no solo los de tubos y coraza o doble tubo, sino todos los tipos) implica 
un ensuciamiento de las paredes de los tubos; la capa de suciedad es una resistencia adicional a la 
transferencia de calor. Es difícil cuantificar el efecto del ensuciamiento, por lo que se definen dos 
tipos de coeficientes de transferencia globales: un coeficiente “limpio” (í/c ) que se obtiene sumando
Construcción Diámetros comunes BWG (in): 1, 5/8, 3/4. Relación
Pt / cí0 para el arreglo de tubos entre 1.25 y 2.00. Para los 
baffles el espaciado recomendado está entre 1 /5 y 1 del 
diámetro de coraza. La distancia entre el borde del baffle 
y la coraza (Lc en la figura 2 .6) debe estar entre 0.20 y
______________ 0.49 del diámetro de coraza, 0.25 es un valor común.
Velocidad En tubos 1 m/s - 2m/s, y para agua 1.5m/s - 2.5m/s.
En coraza: fluido de una fase 0.3m/s - 1.0m/s. Para va­
por, a presión de vacío 50 m/s - 70m/s, a presiones at-
______________ mosféricas 10m/s - 30m/s, a alta presión 5m/s - lOm/s
Temperaturas AT entre el fluido frío y el caliente entre 20 °C y 3°C
Presión Para líquidos la caída de presión aceptable, APac, depende
de la viscosidad, si fi < 1 cp APac =  35 kPa, si 1 cp <¡1<  
lOcp APac =  7kPa.
Para gases y vapores APac depende de la presión, en alto 
vacío 0.4 kPa < APac <0.8  kPa, en vacío medio APac =  
0.17\ en presión atmosférica APac =  0.5Pmanom, presión 
______________ > 1 0  bar APic =  0 . lPmanom •________________________
Fuentes: [6, capítulo 6], [21, capítulo 10].
Nota: T es la temperatura absoluta; Pmanom es la presión manomètrica.
las resistencias a la transferencia de calor, y un coeficiente “sucio” (Ud) que depende de un factor de 
obstrucción empírico1,
< 2 i >
Usualmente Rp no se calcula, sino que se ha obtenido de mediciones del desempeño de equipos 
reales en sus ciclos normales de operación (aunque existen tratamientos teóricos, ver [10, capítulo 
5]). En la tabla 2.2 se dan algunas fuentes de Rq de diseño. En la ecuación 2.1 el factor Ro es un 
factor de obstrucción global, pero a veces se dan también factores de obstrucción por separado para 
tubos y coraza; en este caso se suman los dos.
Con frecuencia el diseño de un IC de doble tubo es un problema más difícil de plantear que de 
resolver. Aunque no es posible dar una “receta” para el diseño, se pueden proponer algunos pasos 
usando el método LMTD:
■ Se deben conocer las temperaturas y flujos de todas las corrientes de entrada y salida. Con esta 
información se puede calcular Q, LMTD, R, y S.
• Se elige la configuración más sencilla que dé un Fj  > 0.8. Una buena práctica es comenzar con 
la configuración 1-2 .
lUn tratamiento sistemático de los efectos de ensuciamiento se puede encontrar en [10].
Tabla 2.2. Fuentes de consulta para factores de obstrucción típicos.
Libro Posición
Kern [12] Tabla 12 (p. 950)
Kreith [13] Tabla 4.3.10 (p. 4-106)
Walas [23] Tabla 8.6 (p. 186)
■ Con un U de diseño (por ejemplo [12, tabla 8, apéndice], [23, tablas 8.4, 8.5,], [13, tabla
4 .3 .10]). [23, tabla 8 .11] se estima el área de transferencia necesaria.
■ Diseño tentativo: se elige una longitud de intercambiador, un diámetro y una disposición de 
tubos; y si es el caso, el espaciamiento de los baffles. Las dimensiones más comunes son lon­
gitudes de 8 ft a 20 ft, diámetros de 3/4 in a 1 in, y espaciamientos de baffles entre 6 in y 12in. 
Para el diámetro de coraza, una regla empírica es tomar relaciones diámetro:longitud entre 6 
y 8 . El diseño debe tener un área de transferencia igual al menos a la calculada con el U de 
diseño (las tablas de configuraciones TEMA son necesarias en este paso).
■ Se calcula el coeficiente de transferencia Uo\ con el resultado, se halla un nuevo estimado del
área necesaria para la transferencia de calor. Si este nuevo estimado es menor o igual al área 
del diseño, este se mantiene; de lo contrario, hay que rehacer el diseño para que ofrezca un área 
mayor.
■ Evaluación hidráulica: con la geometría del diseño final se evalúa la caída de presión. El va­
lor típico de caída de presión aceptable es unos lOpsi. También es posible encontrar valores 
máximos permisibles de velocidad de fluido para evitar erosión.
Las propiedades se pueden estimar a la temperatura promedio de la corriente. Para mezclas, si hay 
un componente principal (por ejemplo > 90% en fracción másica), se pueden tomar sus propiedades 
para la mezcla. Si no, como aproximación de diseño, se pueden tomar promedios ponderados. Para 
gases es razonable, con propósitos de diseño suponer que son ideales. Método NTU: permite calcular 
T,t con A y U definidos, en principio ü  se puede estimar usando tablas de valores típicos.
IC de doble tubo
Este tipo de IC es un caso particular de tubos y coraza, con un paso por tubos y un paso por 
coraza. Los tubos se cortan en secciones de 20 ft, y que se agrupan en “horquillas” de 2x20ft. En 
caso de que un diseño no sea viable por caída de presión, se sugiere (Kern [12], pp. 146-154) usar 
arreglos serie-paralelo de varias horquillas, con método de diseño adaptado con parámetros propios 
P , R para cada sección.
2.2. Correlaciones y diseño
2.2.1. Método Kern
Este método está concebido, en principio, para intercambiadores sin cambio de fase; incluye 
correlaciones para calcular la transferencia de calor y la caída de presión. El orden de los cálculos 
depende de la naturaleza del problema:
■ Para un problema de dimensionamiento, el primer paso es estimar A con base en un valor 
aproximado del coeficiente de transferencia global U (se encuentran tabulados). Luego se pro­
ponen las dimensiones del IC y, por último se usa el método de Kern u otro método equivalente 
de diseño para recalcular el área. Si el valor requerido de A es menor que el propuesto, el diseño 
es válido, ya que siempre se busca que el IC esté sobredimensionado.
■ Para un problema de evaluación, A está fijo. Si existen las condiciones de operación, incluidas 
las temperaturas de entrada y salida, se puede calcular el A requerida; si es menor que el área 
del IC, la operación en esas condiciones es viable. El otro caso posible es la estimación de las 
temperaturas de salida mediante el método NTU.
Las correlaciones se emplean de acuerdo con el tipo de intercambiador:
■ Cuando el IC no tiene baffles, se utiliza el modelo de intercambiador de doble tubo, cambiando 
pl diámetro equivalente en la coraza. Se considera que este tipo de IC es una derivación del tipo 
doble tubo2.
■ Para intercambiadores con baffles, se emplean correlaciones particulares para el lado de coraza.
En el método de Kern, el coeficiente global de transferencia se obtiene despreciando la resistencia 
de la pared del tubo y agregando el factor de obstrucción:
■ Referencia: área interna, ecuación 1.16
77“ — 7" +  7 , , y , v (2-2)Ud h0(d0/di)
■ Referencia: área externa, ecuación 1.17
77 =  r  / j  /  j  \ +  7TU hi (dj/d0) ha
■ Referencia: área interna, tubo con aletas o superficie extendida, ecuación 1.24
í/d_1 = ¿+¿+/Jd (2-4)
Las correlaciones sugeridas para hi son [12, p. 133]
■ En el libro de Kern [12] el agua y el vapor son tratados como dos casos especiales. Usualmente
para el vapor se toma un coeficiente de transferencia de 1500 BTU/(h ft2 oF), tanto por tubos
como por coraza. Para el agua se emplea la correlación de la figura 25 del apéndice.
2 La mayoría de los textos consideran aparte el IC de doble tubo.
■ La corrección (¡> por temperatura de la pared se utiliza sobre todo para fracciones de petróleo.
■ Cuando hay que calcular tw es necesario iterar, pero a menudo se converge en la primera itera­
ción.
■ En régimen laminar, 100 <  Re < 2100, no válida para agua:
- ' » m g r t t r
■ En régimen turbulento, Re > 2100, no válida para agua:
A , = 0 . 0 2 7 ( £ ) ( R e ) ° W 3 ( £ )
El término </> =  (fi/fiw)0A4 es la corrección por temperatura de pared. En algunos casos, cuan­
do la dependencia de la viscosidad respecto a la temperatura es débil, se puede despreciar.
■ Para agua, se da una correlación gráfica de h en función de la velocidad lineal v para tubos de 
3/4 BWG [12, figura 25, p. 940]. También hay una gráfica de corrección para otros diámetros 
de tubería.
Es posible emplear otras expresiones válidas, por ejemplo [23, tabla 8.10]
■ Para Re > 2300, 0.5 < Pr < 1.5:
0.14
(2.6)
hi =  0.0214 (Re08 -  100) Pr04 1 +  0 ? )  ' (2.7)
Para Re > 2300, 1.5 < Pr < 500:
h¡ = 0.012 (Re0 87 -  280) Pr0'4
2/3'
(2.8)
La dimensión característica D es el diámetro (interno) de la tubería; L es la longitud del recorrido. El 
término (n /n w)0'14 es un factor de corrección, jUw es la viscosidad evaluada a la temperatura tw de 
la pared del tubo. Las correlaciones para tubos se pueden emplear para el lado de coraza (es decir, 
para calcular h„ o h /, si NO hay baffles, pero cambiando D por el diámetro equivalente mojado De (o 
diámetro hidráulico), que se define
, ^ f
° e 4 Ph
donde A f  es el área de flujo, y Ph el perímetro húmedo,
Af = J Dl ~ N‘ [ ^ dl  +W/(¿>5)]
Para transferencia de calor,
(2.9)
(2.10)
De = N, [nd0 + Nf  (2b — 8 )], (2.11)
Figura 2.2. Geometría para calcular De (coraza) en dos casos sencillos.
y para caída de presión
De = N, [nd0 +  2bNf ] , (2.12)
donde Ds es el diámetro interno de la coraza, Nt y N f son los números de tubos en la coraza y de 
aletas (longitudinales), respectivamente; b y 8 son respectivamente la altura y el espesor de una aleta.
Para calcular el coeficiente de transferencia por el lado de coraza (h0, ohf),  se utiliza [12, p. 171] 
cuando hay baffles
h=036we (Res)0'55 (Pr̂ 1/3 ( ¿ )  (2-13)
donde 0 =  (n / n w)0A4 es la corrección por temperatura de pared [12, p. 171]. El diámetro equi­
valente De corresponde al diámetro hidraúlico (4Af /Ph ) en la sección más pequeña del haz de tubos, 
para un arreglo en cuadro (figura 2 .2),
De = 4 x ^ " ^ / 4 , (2.14)
Kdo
ya que PH = 4 x  ndo/4 (note que Cl = P j — d0). Para un arreglo triangular (equilátero)
D , . 4  x W f f l ( ^ / 2 ) - W 2 ) ( 4 / 4 )
ndo/ 2
Se deja como ejercicio (el triángulo es equilátero). El número de Reynolds se calcula haciendo
DeGs
Re =  (2.16)
M
donde





/  pared del tubo ' ' ; ' '
, . . 'V
lado interno
Figura 2.3. Cálculo de la temperatura en la pared del tubo.
Ds x C f x B
* • =  —  . ( 2 1 8 )
donde Ds es el diámetro de la coraza, Pt es el “pitch”, la separación entre los centros de los tubos, y 
B es la separación entre los baffles.
Nota Si hay más de un paso por coraza, As se divide en el número de pasos. Por ejemplo, si 
hay dos pasos por coraza, As = (Ds x C' x B) / (2Pt ).
La aplicación de la corrección por temperatura de pared (figura 2.3) requiere calcular iterativa­
mente tw en la forma de la ecuación 1.25, así:
,' ="+d T k ) ('‘>-'')' <2,9)
Para la primera iteración se utilizan los valores de h0/tyo, hi0/<j>i0. Si hay aletas,
a 2 o )
La caída de presión por tubos tiene dos contribuciones:
■ APe. la caída de presión por el recorrido del fluido en los tubos.
■ APa: la caída de presión por los accesorios (por ejemplo uniones).
Así
AP — APl + APc-
Nota Para intercambiadores de doble tubo, se desprecia APa por el tubo interior.
Para estimar APl se puede aplicar la ecuación de Fanning u otras correlaciones para /  en la 
expresión
,  4 G2L
<12l>
(L es la longitud total de la trayectoria). Esto también es válido para el espacio anular entre tubos 
concéntricos, o corazas sin baffles, pero usando De. Kem [12] sugiere la expresión de Sieder y Tate 
para tubos
^  =  ^5.22 x 10l0Des<j> (2'22)
donde P está en psi, j  es la gravedad específica y /  se obtiene de la figura 26 (p. 941, apéndice), en 
unidades consistentes con G en lb/h-ft2, y De y L en ft (no debe usarse esta expresión de ningún otro 
modo). El término APa depende del número n de pasos; así, para IC de tubos y coraza (ecuación 1.40, 
[12, ecuación 7.46]),
APa=4n(jp')’ (2-23)
Para la caída de presión por coraza, con baffles se sugiere la expresión [12, p. 182]
s4G2sDs (Nh + 1)
6 r  =  f  <2'2 4 )
donde =  L/B  es el número de baffles calculado con el espaciamiento B. /  se puede obtener de la 
expresión (Walas [23], p. 194, ejemplo 8 .8)
/ =  1.7424 (Re)-019. (2.25)
Alternativamente se puede usar la misma ecuación con P en psi [12, ecuación 7.44]
* G?D,(W+1)
~  f  5 .22x10'° Des<¡> (2-26)
donde /  está correlacionado en forma gráfica [ 12, p. 944], o se puede calcular como /  =  0.0121 (Re)-0*19. 
En IC de doble tubo, se considera una pérdida de presión
=  (f) ( 2 ' 2 7 )
en el espacio anular, es decir, entre el tubo externo y el interno, por cada horquilla en el montaje 
(incluye entrada/salida).
Ejemplo 7
Un intercambiador de tubos y coraza tipo 1-2 de 50m2 de área de transferencia, nuevo, 
funciona con las corrientes fría y caliente en las condiciones de la tabla:
c h
ti (°C) 25 150
to (°C) 80 90
w (kg/h) 105
CP (kJ/(kg°Q) 0.88 2.032
Usando información del manual de operación se ha estimado que en ocho años el factor de 
obstrucción será 6 x  10-3W _1 m2 o C. En ese momento, es decir, a los ocho años de edad, ¿en 
qué porcentaje habrá disminuido el calor que transfiere el intercambiador de una corriente a otra?
Estrategia de solución: de los datos de temperatura se obtiene Uc, luego se agrega el factor 
de obstrucción para obtener Up (al cabo de los ocho años). Por último, se aplica el método NTU 
para estimar las temperaturas de salida y el Q nuevo.
Transferencia de calor original:
Con LMTD = 67.47 °C y
Q = wcpAtc = 1.3444 M W.
R  =  Íh .i ~  Íh ,0 =  j  Q91
tc,0 ~ te,i
s = tc £ z j! c ¿  =  0 M
tfl,i tCJ
se obtiene gráficamente Ft (1.1,0.44) = 0.88 de forma que el coeficiente de transferencia original 
(limpio) es
U = 1— * Q , t/i-m =452.86W m-2 ° C - 1.A x Ft x LMTD
Con la edad aparece el ensuciamiento, así:
-i
UD = ¿+fio = 121.83W m '2 °C _ l .
Con este Ud se calcula el NTU (a los ocho años de edad)
NTU = = 0.272
Cmín
c * = Cmín = 22.407 =
Cmáx 24.444 -917
De [23, figura 8.5] £ = 0.23, y con
g  _  {thJ  ~  th ,o)
(tfi,i ~  te,i)
se despeja la nueva temperatura de salida del fluido caliente:
tfi.o = th.i — £ (thj ~~ tc.i) = 121.25 °C, 
luego el nuevo valor de Q se calcula como Q = CfjAtft = 644.20kW. Q disminuye en un 52.1 %.
Ejemplo 8 Se necesita calentar una corriente de 100000 Ib/h de jarabe de 70°F a 110°F. Se 
plantea usar vapor sobrecalentado a 250°F en un intercambiador de doble tubo de 2 x 20 ft de 
longitud, con el vapor circulando por el tubo interior. Las dos tuberías son IPS sch-40, de 4 y 
10 pulgadas de diámetro nominal, y se dispone de aletas longitudinales de 2 in de alto y 0.050 
in de espesor. Sobre el jarabe sólo se pudo averiguar que "en un rango amplio su coeficiente 
de transferencia es del orden de 50 BTU-h“ 1 -ft“ 2-°F“ lM. En el laboratorio se encontró que su 
capacidad calorífica es 0.55 BTU/lb°F. De experiencias anteriores es posible estimar que la caída 
de temperatura del vapor es despreciable.
■ ¿Cuántas aletas son necesarias? ¿Es viable usarlas?
■ ¿Por qué no es conveniente poner aletas, del tamaño que sea, por el lado del vapor (el lado 
interno)?
Los coeficientes de transferencia interno y externo están definidos: para el vapor (siguiendo la 
recomendación de Kern), h¡ = 1500 BTU -h“ 1 ft-2 ^ F“ 1, y para el jarabe, 
A /= 50BTU-h” 1 •ft_2 oF _1. Con las temperaturas de entrada y salida,
= (250 -  110) -  (250 -  70)
/  2 5 0 -1 10 \  r
1111 250-70  )
y Q = wcpAT = 2.2 MBTU/h. Empleando como área de referencia el área interna del tubo interno 
(IPS, 4¡n, DI = 4.026in) ¿  = 42.16ft2, así
u  = z— í t I t R  =  327.78 BTU • h" 1 • fT 2 ° F-1 A x LMTD
Sin incluir fouling
1 - 1  _L
U ~ h t  + hf i ‘
Reemplazando valores hf¡ = 419.43BTU-h“ 1 -ft“ 2-°F“ 1. De la ecuación 1.23,
Ai{^)=Af+A'
con A f = QNfbP y Af = (nd0 — NfS ) L (Nf es el número de aletas, P el perímetro de una aleta, 
8 el ancho de una aleta, y L la longitud de los tubos). El número de aletas se obtiene haciendo
_  Ai (hfi/hf) — nd0L 
N f ~  ü b P - S L  •
Se supone que las aletas son de acero (conductividad k  = 26BTU h_1 - ft '1 •°F“ 1). Entonces
m2 = f f -  = ^  =  923.1 ft“ 2 
kax KO
Q = ! a n h M = 0 ]  9746 
mb
y se calcula Nf  = 133. La longitud que ocupan las aletas sobre el perímetro es 133 x 0.05 = 6.65 in, 
mientras que el perímetro es 14.14 in, luego sí es viable usar esta cantidad de aletas. Estas sirven 
para mejorar la transferencia de calor, luego deben ponerse en el lado de mayor resistencia (menor 
coeficiente de transferencia), es decir el lado del jarabe.
Ejemplo 9
En una refinería se requiere calentar una corriente de gasolina de 57°API de 230°F a 300°F, 
utilizando una corriente de gasoil de 30°API (20000 Ib/h, a 450°F) que se puede enfriar hasta 
350°F. El gasoil va por el lado exterior del intercambiador (anillo). Para esto se tienen secciones 
normalizadas (horquillas) de 2x20 ft de un intercambiador de doble tubo de acero, en las que se 
ha soldado en la parte externa cada tubo interno 20 aletas rectangulares de 1 in de alto y 0.050 in 
de espesor, también de acero (fc = 3 0 B T U h “ 1 - ft-2 ^ F“ 1). Los tubos interno y externo son de 
2 y 4 pulgadas IPS sch 40. Determine cuántas secciones se necesitan y evalúe la caída de presión 
por ambos lados para el número de secciones. Use la temperatura calórica y la corrección por 
temperatura de la pared del tubo. Suponga un factor de obstrucción de 0.001 y las siguientes 
propiedades (cp en BTU  lb-1 ° F _ I , K en BTU  h-1 ft-1 ° F _1, p  en cp, y s es la gravedad 
específica):
Cp K 5
gasoil (/ prom) 0.62 0.085 0.12 0.69
gasoil (tw ) 0.10
gasolina (t prom) 0.63 0.071 0.65 0.76
gasolina (tv ) 0.75
Cálculos adicionales, carga térmica, diferencia de temperatura, etc. 
m Q = WCpAT = 2 x 104 x 0.63 x 100 = 1.26MBTU/h 
- LMTD = 134.44 °F
m w = W x (Cp/c p) x (AT/ At) =29032.26Ib*h"1
■ Diámetros del tubo interno: 2.067 in - 2.38 in [12, tabla 11, apéndice].
■ Diámetro interno del tubo externo: 4.026 in 
En la sección anular:
■ Área, A = n¡A [4.0262 -  2.382] -  (20 x 0.050) =  7.2815 in2 =  5.062 x 10“ 2 ft2
■ Perímetro, P = ( n x  2.38) -  (20 x 0.050) +  (2 x 20 x 1) =  46.477in =  3.873 ft. 
.  Dh =  4 x A / P  = 5.2223 ft
Estrategia: calcular el coeficiente de transferencia U. Con este se obtiene el área, y del área 
se puede obtener la cantidad de horquillas necesarias. Para ambas secciones, h se calcula con la 
ecuación 2.6
h, = 0.027 ( £ )  (Re)0'8^ ) 1/3 ( j L ' j
0.14
pero en la sección externa se utiliza el diámetro hidráulico.
Sección G Re Pr h/+
Tubo (fluido frío) 1.246x 106 7.39X103 2.1182 847.36
Anillo (fluido caliente) 3.949X105 1.31xl04 13.958 174.15
, = DG/jU, Pt = c p i i / k ,  Gen Ib •h“ 1 f r 2,y h en BTU • h"-i .f t- 2 ,° F-1. La temperatura
en la pared se aproxima usando la ecuación 1.25 con las temperaturas promedio en ambos lados 
de! intercambiador
donde tc y Tc son las temperaturas promedio de los tubos y el anillo. Para la eficiencia de las aletas 
se usa la ecuación 1.32, con P = 40 ft, ax = 8.333 x  10-1ft2 se obtiene mb = 4.3989 y Q. = 0.227. 
De esta forma (ecuación 1.23)







Entonces se completa la solución:
A = ,T— i í i r ñ =  42998ft2U x LMTD
El área de referencia es el área interna del tubo interno, para una horquilla (2 x 20ft) el área de 
transferencia es 40ft x 0.542ft2/ft = 21.68ft2. El número de horquillas es 42.998/21.68 = 1.98, es 
decir, 2 horquillas de 2 x 20ft.
Caída de presión: para el lado anular hay que recalcular el perímetro incluidas la pared del 
tubo externo y las puntas de las aletas, pero el área perpendicular al flujo es igual, P — 46.477 + 
(jx x 4.026) + (20 x 0.05) = 60.125in = 5.0104ft, Dh = 4.037 x 10"2 ft, y Re = 1.0142 x 104. Así
0.264
Re0
/  = 0.0035 + 7 r m  = 8.983 x 10~3
4 G2L
" Í “ / ^ D = 2 '39PSÍ
G2
APa — 2 x —  = 0.067 psi.
Por tubos se utiliza la ecuación 2.21
/  = 1.9 x  x  10-4 ft2/in2
^  =  ^5.22  x 10'0Des<¡> =  3-25psi
Luego el diseño con dos horquillas es adecuado porque tiene un exceso de área de transferencia, 
y la caída de presión está por debajo de lOpsi en ambos lados.
Ejemplo 10
Para calentar una corriente de etilenglicol (50000 lb h -1) que está a 100 °F, se utiliza un 
intercambiador de tubos y coraza (1-2), y una corriente de un gas incondensable a 350°F. El 
gas va por los tubos. De usos anteriores del intercambiador, se ha estimado un A por el la­
do de tubos de 500BTU-h-1 •ft-2 -°F“ 1, un factor R2 de 0.72, y un factor de obstrucción de
0.002 (unidades inglesas). Utilice el método NTU para estimar las temperaturas de salida de 
ambas corrientes. Información del intercambiador: coraza de 19|in  (DI), tubos BWG de 3/4in 
dispuestos en cuadro con lin  de separación, baffles normales de 25%, separados 7in entre sí. 
Longitud: 16ft. Para el etilenglicol use las siguientes propiedades: cp = 0.66BTU lb_1 ^ F“ 1, 
K = O .lóO BTU h-1 -ft-1 ^ F “ 1, jU = 2.3cp, gravedad específica s = 1.1 No es necesario usar la 
corrección por temperatura de pared, ni la caída de presión.
Estrategia de solución: como A/ ya es conocido, basta con calcular hc para conocer el coeficiente 
de transferencia global. Con U se estima NTU y de allí, usando R2 = (T\¿ — T\,0) / (T 2 .0 - T 2 j), se 
obtienen las temperaturas faltantes.
Identificación T\j T\ o Tu T%0
Temperatura (°F) 350 ? 100 ?
Cálculo de hQ con la ecuación 2.6: los datos de la coraza son [12, Tabla 9], Aftubos = 220 
(110 tubos por cada paso), Pr = lin , C  =  0.25in, número de baffles N = L/B = 27.4 (27), 
As = DSC'B/Pr = 0.234ft2, G =  W /As -  213729.1 Ib - I r 1 - f r 2, De -  7.987 x lO“ 2« (ecuación 
2.14), Re = 3.032 x  103, y Pr = 22.96. Prescindiendo de la corrección por temperatura de pared, 
con la ecuación 2.13 se obtiene h0 = 168.52BTU-h~i •ft-2 -°F~I . Así
Uo = [ K ] + h J x+RDy X = 100.665 B T U 1 T 1 - f r 2-0? - '
A = 220 x 16 x (0.75/12) ft x n
N TU  = —  = 2.108wc
Usando [23, figura 8.7a] se obtiene P2 = P2(2.11,0.72) = 0.65. Como
Z k zZ k
T u - T u '
entonces
T2.o =  T u  +  Pi {Tu -  Tu) =  262.5°F
y con /?2
Tho = Tu - R 2 (72,0 -  r2f/) =  233 °F
2.2.2. Método Bell-Delaware
Este método permite calcular coeficientes de transferencia (h0, h/)  para el lado de coraza en IC con 
baffles. A diferencia de la correlación “segura” de Kem se tiene en cuenta la forma en que los baffles 
afectan la circulación por el lado de coraza. De todas las corrientes en la figura 2.4 la B se considera 
la principal; sin embargo, las demás corrientes afectan el valor de coeficiente de transferencia. Estos 
efectos se cuantifican en la correlación [10, 20, 22]
h =  h\^JCJ¡J¡jJSJr (2.28)
donde
El parámetro j¡ depende de la geometría:
(2-30>
con Re definido con el diámetro externo de los tubos:
y el parámetro As 
El término a depende de Re
(2.31,
(2.32)
°  =  1+0.14 (Re)04’ (233)
y los a¡ dependen de Re y de los ángulos de los arreglos de los tubos (tabla 2.3). Los términos 
Ji se relacionan con los efectos de flujo, aunque existen correlaciones detalladas que dependen de 
numerosos detalles de construcción del IC [22, capítulo 3]. Sus rangos típicos se dan en la tabla 2.4. 
En la mayoría de los casos se puede hacer la aproximación JcJ¡JfjJsJr =  0.6.
La caída de presión se considera como la suma de tres términos:
APr = APc + APw + APe, (2.34)
que se refieren a las caídas de presión en la sección interior (APc),
APC = APfa (Nh — 1) R¡Rb, (2.35)
Figura 2.4. Corrientes de flujo inducidas por un baffle [22].
Tabla 2.3. Parámetros para el método Bell-Delaware. El ángulo se refiere al arreglo de tubos, 90° 
corresponden a un cuadro, 45° a un cuadro rotado y 30° a un triángulo. 03,04,£3,^4 son los mismos 
en cada valor del ángulo.
Angulo Re a\ ai a3 a4 b\ Z>2 b3 b 400m
10M 04 0.321 -0.388 1.450 0.519 0.372 -0.123 7.000 0.500
10M 03 0.321 -0.388 0.486 -0.152
10M 02 0.593 -0.477 4.570 -0.476
102-10‘ 1.360 -0.657 45.10 -0.973
< 10 1.400 -0.667 48.00 - 1.000
45° 10M 04 0.370 -0.396 1.930 0.500 0.303 -0.126 6.590 0.520
10M 03 0.370 -0.396 0.333 -0.136
103- 102 0.730 -0.500 3.500 -0.476
10M 0 1 0.498 -0.656 26.20 -0.913
< 10 1.550 -0.667 32.00 - 1.000
90° ÍOMO4 0.370 -0.395 1.187 0.370 0.3910 -0.148 6.300 0.378
ÍO^IO3 0.107 -0.266 0.0815 +0.022
io-Mo2 0.408 -0.460 6.0900 -0.602
102- 10l 0.900 -0.631 32.100 -0.963
< 10 0.970 -0.667 35.000 -1.000
Fuentes: [10, tabla 8 .6 ], [20], [22, tabla 3.1].
Tabla 2.4. Factores de corrección para el método Bell-Delaware [10, sección 8.4.4.1]. Las ecuaciones 
para estos parámetros se pueden encontrar en [22, capítulo 3].
Factor Rango Descripción
Jc 0.53-1.15 Depende de la distancia entre el borde del baffle y la cora­
za (la “ventana”). Si no hay tubos en la ventana, Jc =  1.0.
Ji 0.7-0.8 Cuantifica los efectos de filtración en las uniones de los
tubos con los baffles y con la coraza.
Jb 0.7-0.9 Depende del flujo de derivación que pasa por el espacio
entre los tubos más externos y la coraza.
Js 0.85-1.00 Cuantifica el efecto de la separación en los baffles de la
entrada y la salida del intercambiador. Estos baffles pue­
den tener una distancia de separación distinta a la del in­
terior del IC (si su espaciamiento es igual, Js =  1.0).










Figura 2.5. Secciones para la caída de presión en el método Bell-Delaware.
<É)
Figura 2 .6 . Parámetros geométricos para el método Bell-Delaware.
en las ventanas (APH), 
y en las entradas y salidas (AP*?),
AP w — AP w¡Nt,Ri, (2.36)
(2.37)a r» _ O A D  C rt r»A P e — 2 A P bi — R hR s .
Las tres secciones se describen en la figura 2.5, y los términos de las ecuaciones de AP son:
Nb'. Número de baffles
Número de filas de tubos atravesadas en cada cruce 
Idem en una ventana 
APbi Caída de presión en un banco de tubos ideal
R¡: Factor de corrección por filtración (rango 0.4-0.5)
ídem por derivación (rango 0.5-0.8) 
ídem por baffles desiguales (si son iguales es 1.0) ,
N í  =  l z b¡ - b ,  +  1¡






Nc = ' - 4Ds
Ncw = 0.8 Le
donde L( y Pp son las distancias entre el borde del baffle y la coraza, y entre dos filas de tubos (figura 
2.6). Las caídas de presión ideales, de baffle (APw), y de ventana (APw¡) se obtienen como
G? 1
H2 (20A A NCW) SÍ R e  >  10 0
s l R e ; m  «2 M >
 ̂ VAsAwp \  Pr ~d0 J AsAwp 
Dw y Aw son el diámetro equivalente y el área de la ventana. Se calculan por medio de expresiones
geométricas:
Aw = R] are eos ( ^ J ^ j  ~ (Rs ~  Lc) ^ 2 R SLC- L \  (2.40)
Aw
=  4 X kDs (0VV/36O°) +  2Rseos (90° -  8W/ 2) ' (2'41)




< R e ) t i  ( 2 -4 2 )
b = --------- 3- r . (2.43)
1+0.14 (Re)64
Los parámetros están en la tabla 2.3.
Ejemplo 11
En [12, ejemplo 8.1 ] se encuentra el siguiente caso de cálculo con el método Kern: un IC 
de tubos y coraza tipo 2-4 (12ft de largo, coraza con 35in de diámetro interno, 454 tubos BWG 
de lin dispuestos en cuadro con Pt =  1.25in, espaciamiento entre tubos 7in) para enfriar una 
corriente de aceite de 33.5°API de 358 °F a 100°F (p =  51.191b- f r 3 cp = O.SIBTU-lb- 1 ^ F-1, 
ju = 2.9341b/(ft-h), usando por los tubos una corriente de agua que se encuentra disponible a 
90°F y sale del IC a 120°F el coeficiente de transferencia por el lado de tubos corregido para el 
diámetro externo es hi0 =  766.1BTU*h_1 .ft-2 -°F_1 y el R& es 0.004 en unidades inglesas. Se 
pide revisar los cálculos usando el método Bell-Delaware.
Estrategia: se utiliza el método B-D para hallar el coeficiente de transferencia por el lado de 
coraza. Con este coeficiente se recalcula la temperatura de pared y el factor de corrección para 
llegar al Up y obtener el área requerida. También se calcula la caída de presión.
Para calcular As se utiliza la ecuación 2.32 y el resultado se divide entre 2 porque el IC tiene 
dos pasos por coraza.
35 “
As = 35 1.25
X 1 =  49 in2/2 =  0.1701ft2
Con d0 = 1 in y jU = 1.2cp se obtiene Re = d0w/(¡iAs) = 8.282 x 103 y (ecuaciones 2.29-2.33)
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ji =  0.107 í J Re-°-266 =  9.854 x 10'
P r=  19.689
hid =  9.854 x 10~3 x 148800 x 19.689~2/3 =  201.1 BTU-h“ 1 f r 2 -°F~1.
Con esto h„ = 120.7BTU• h 1 • ft 2 ° F  1, pero sin la corrección por tw, luego se aplica
tw =  t i + h ¿ + h o { t o ~ t í )
iterativamente para llegara/„,= 105.9, =  0.94y h0 =  113.46. Luego Í/D = (ftr1 + h ^1 +Rp)
70.827BTU h~ 1 ft_ 2 o F _1. Para calcular el área se tiene AT = Ft x  LMTD = 0.93 x 72 = 
66.96°F, así el área requerida es Q / (UpAT) = 1441.09ft2, mayor que el área real del equipo,
1426.3ft2 (454 tubos x 12 ft x 0.2618 ft2 por ft de tubo). Sin embargo, vale la pena evaluar 
también la caída de presión.
Utilizando las ecuaciones 2.38-2.43
b = ------ - :-3-°-ñ-i7« =  1.2027
1 + 0.14Re
i o o  1.2027
fi = 0391125 (Re)-0148 = 0.11084
Gs = 49600/0.17 =  291764.71b h_1 ft-2 
Nb = 12ft/7in -  1 
= 19
Pp = 1.25 x sin 60° =  1.0825 in
/  2 x 0.25 x 3 5 \
( ' ------ 35— )  =  '6-171.0825
Ncw = 0.8 x (0.8 x 0.25 x 35) /1.0825 =  6.47 
Aw = 320.70- 132.61 =  188.10in2 =  1.3062ft2 
APbi = 4f¡ (G2/2p) (0.94) _1 =  6.536 x 10-3psi 
496002 (2+0.6 x 6 ) .
wl~  2x51 .19x  1.3062x0.17 ~  ’ pS1
se calculan las caídas de presión en las secciones interior, media, y de entrada
APc = 6.536 x 10~3 x (1 9 -  1) x 0.5 x 0.8 =  0.05psi
APW =  0.01 x 19 x 0.5 =  0.1 psi
APe =  2 x 6.536 x 10~3 x ((16 +  6 ) /16) x 0.8 x 1.0 =  0.014psi
Como se ve la caída de presión estimada es mucho menor que la obtenida con el método Kern.
2.3. Modelación matemática
Hasta ahora se han presentado métodos de cálculo basados en la aproximación de U (o h) cons­
tante en los IC de tubos y coraza. Aunque esto es válido desde el punto de vista del diseño, resulta de 
interés aprovechar los métodos numéricos disponibles en la actualidad para calcular IC sin recurrir a 
estas aproximaciones, con estas condiciones:
Figura 2.7. Balance de energía en un elemento diferencial de un IC.
■ A pesar de los baffles, se asume que el flujo por coraza es lineal, como el de los tubos.
■ El balance de energía se representa con ecuaciones diferenciales de las temperaturas en función 
de la distancia x medida desde la entrada del IC.
■ En principio, las propiedades de los fluidos dependen de la temperatura. En este caso las ecua­
ciones diferenciales resultantes sólo se puedan resolver numéricamente.
■ Para obtener el perfil completo de temperaturas es posible que haya que iterar para satisfacer 
las condiciones de frontera, que son las temperaturas en los extremos.
El balance de energía se plantea en un segmento del IC de longitud dx (entre x y x  +  dx, figura 2.7) 
con un área de transferencia dA y un coeficiente global U = U (t,T) para la transferencia de calor 
entre el fluido caliente (por ejemplo por el lado de coraza) y el fluido frío (por ejemplo por el lado
de tubos). Para este último se considera un solo paso en este desarrollo. Por el lado “caliente” (7), el
balance de energía lleva a
(WHC)X = dQ + (WHc)x+dx, (2.44)
donde H es la entalpia específica de la comente. Remplazando dQ = U(T — t)dA, y dA = adx
- U ( T - t ) a d x  = W [{Hc)x+dx -  (Jfc)J  , 
y especificando H - C P( T -  TKf),
d (C„T) - U  .
que lleva a
(2-45)
(en muchos casos el término dCp/d T  en el lado derecho se desprecia, aunque no siempre). De la 
misma manera, el balance de energía para el lado “frío”,
(wHf ) + dQ =  (wHf )x+dx, (2.46)
cTT
dx
c +T^  
Cp + T dT
Figura 2.8. Perfiles de temperatura en un intercambiador de doble tubo, izquierda: operación en pa­






dt "(t K t). (2.47)
Note que el signo de W y w es + , si tienen las mismas direcciones que en la figura 2.7 en caso 
contrario, se les asigna el signo —. Las ecuaciones 2.45 y 2.47, y sus ecuaciones algebraicas auxiliares 
(es decir, las ecuaciones con las que se calcula U, y dcp/d t o dCp/d T , si es del caso), representan un 
sistema de dos ecuaciones diferenciales con dos incógintas, t y T, en función de la distancia x .
Ejemplo 12
Se propone encontrar numéricamente las temperaturas de salida en un intercambiador de 
calor que opera con temperaturas de entrada de 160 °F y 80 °F. En la tabla se suministran las 
propiedades de las corrientes y el coeficiente de transferencia global:
1 7  118.9 B T U h - ' f r ^ F - 1
cp 0.425 BTlM b- I -°F~l
Cp 0.43 BTU Ib _ lo F_1 
W 6323Ib/h
w 9820Ib/h__________________
(corresponde a [12, ejemplo 6.1]). El intercambiador es de doble tubo, con una longitud total de 
120 ft.
Solución: como U se toma constante, se obtiene el sistema de ecuaciones diferenciales
Tabla 2.5. Método del disparo para resolver el perfil de temperaturas en un intercambiador de doble 









que se debe integrar para una longitud total L = 120, es decir, x varía desde 0 ft hasta 120 ft 
(se deja al lector la verificación de la consistencia dimensional de las ecuaciones diferenciales). La 
dirección de los flujos determina el signo que se le asigna a w y W y las condiciones de frontera:
■ En operación en paralelo, w = +9820, y W = +6323, la condición de frontera es t (x = 0) = 
80. Con el método de Euler, Ax = 0.5 se obtuvo en el extremo (L  = 120), t = 110.83 y 
T = 112.68 (izquierda en la figura 2.8).
■ En operación en contracorriente, las condiciones de frontera son í(jc = 0) = 80, y 
T(x = 120) = 160.
Como en contracorriente las condiciones de frontera corresponden a extremos contrarios del IC es 
necesario usar el método del disparo (shooting) ensayando valores de T en x = 0 y obteniendo T 
en x = 120 hasta que se cumpla la condición de frontera (Lo contrario también es válido, es decir, 
suponer t en x =  120 y resolver las ecuaciones en “reversa” con un Ax negativo hasta satisfacer la 
condición de frontera de t en x = 0). De esta forma w = —9820, ya que la condición de frontera 
de "arranque desde la izquierda" es la de T (que corresponde a W). Los tanteos se muestran en 
la tabla 2.3; y se aceptó como solución el último porque la aproximación a la solución lograda,
0.01/80, que equivale a 0.0125 %, es muy buena. Los perfiles de temperatura están a la derecha 
en la figura 2.8. Como comparación, en [12, ejemplo 6.1] las temperaturas de salida eran 120°F 
y 100°F. Para la solución numérica de las ecuaciones diferenciales se utilizó el método de Euler, 
implementado en el archivo metodosODE.sci, y la función kern_61 _simple (apéndice B).
Ejemplo 13
Una corriente de 43800 Ib/h de kerosene de 42°API a 390 °F se enfría utilizando una corriente 
de 149 000 Ib/h de crudo de 34°API, disponible a una temperatura de 100 °F. Para esto se tiene 
disponible un intercambiador de calor de tubos y coraza 1-2, cuyo factor de obstrucción (en 
unidades inglesas) es 0.003 por cada uno de los dos lados. El fluido caliente circula por la coraza; 
el fluido frío, por los tubos. Las especificaciones del 1C son:
■ Diámetro de coraza: 211/4 in
Figura 2.9. Resultados de simulación para un intercambiador 1-2.
■ 158 tubos de 1 in BWG-13
■ Largo: 16 ft
■ Arreglo: en cuadro, 1.25 in de paso
(corresponde a [12, ejemplo 7.3]). En forma análoga al ejemplo anterior, se pide resolver el perfil 
de temperaturas usando ecuaciones diferenciales. Las propiedades físicas varían linealmente con 
la temperatura en la forma
y = y\ + m ( t - t r),
y los valores de los parámetros se dan en la tabla adjunta:
Fluido frío (tubos), tr = 100 °F
Cp ll K P
.VI 0.46 4.8 0.078 0.85
m 5.714E-04 -1.517E-02 ■-2.857E-05 -4.286E-04
Fluido caliente (coraza), tr = 2001F
Cp l l K P
0.54 0.6 0 . 0 7 9 0.76
m 5.789E-04 -2.368E-03 --3.158E-05 -4.211E-04
con Cp en BTU  lb-1 “ F “ 1, fi en cp, y p en g/ml. Se utiliza el método Kern (sección 2.2.1) 
para calcular los coeficientes de transferencia, con áreas de flujo de 0.1475 ft2 (coraza) y 0.141 ft2 
(tubos), y diámetros equivalentes de 0.0824ft (coraza) y 0.0675ft (tubos). Este ejemplo es más 
difícil que el anterior, porque hay tres ecuaciones diferenciales involucradas: una para la coraza,
y las otras dos para los pasos por los tubos, que se diferencian con los subíndices a y b\
donde ax es el área de transferencia por unidad de longitud, y los términos m corresponden a 
dCp/dT y dcp/dt en la expresión Cp = Cp$ + mT.
La solución requiere encontrar t¡, la temperatura en la unión de los dos pasos de los tubos (a 
la izquierda, figura 2.9) mediante el método del disparo de a* = 0 a jc = L , es decir,
' Ti ' ' t2 '
t¡ —> ti
. ti . . n .
El objetivo es hallar un valor de t¿ en x = 0 que haga que t^ = 100 en x = L, por prueba y error, 
usando la función kern_73_modif y el método de Euler (apéndice B y archivos adjuntos).
t¡ 145 140 142.5 141.5 142.0 141.0
rf 104.96 98.78 101.08 100.64 101.25 100.2
Con esta aproximación de 0.2°F se obtuvieron los perfiles completos (figura 2.9), T2 = 216.6, 
t2 = 170.8. Como comparación, las temperaturas que se reportan en [12, ejemplo 7.3] son 200 y 
170, respectivamente.
Nota Aunque encontrar los perfiles de temperatura en un IC de tubos y coraza resolviendo 
numéricamente las ecuaciones diferenciales asociadas es un buen ejercicio académico, no debe 
olvidarse que se trata simplemente de las mismas ecuaciones diferenciales de los métodos LMTD 
y NTU. Si el coeficiente global de transferencia (t/) no depende de la temperatura, se obtendrá el 
mismo resultado de los métodos analíticos, bien sea LMTD o NTU, pero con los errores de 
redondeo asociados a la solución numérica. Y  aunque se considere la variación de U con la 
temperatura, las ecuaciones diferenciales no son una representación exacta de la realidad, porque 
en el intercambiador las líneas de flujo no son rectas. Luego, para aplicaciones de diseño, no es 
necesario resolver ecuaciones diferenciales, sino usar los métodos LMTD y NTU. Si se requiere 
un modelo muy preciso de un IC de tubos y coraza, quizás lo más recomendable es recurrir a la 
mecánica computacional de fluidos (CFD por sus siglas en inglés).

Capítulo 3
Operaciones con cambio de fase
3.1. Teoría de condensación y ebullición
La condensación de un vapor puede ocurrir en dos regímenes, en gota o en película. El régimen 
de gota es bastante raro, aunque el agua es uno de los pocos fluidos en los que se presenta. Por esta 
razón, esta sección se dedica al régimen de película. El caso más sencillo analizado con la teoría
vertical. Si la película tiene una anchura e y un espesor y que depende de la distancia vertical jc,
tf  y t son las temperaturas del fluido y de la pared, respectivamente. Considerando que a muy pequeña 
escala el coeficiente de transferencia de calor por convección es igual a la conductividad dividida por 
el espesor de la película
donde At es la diferencia de temperatura entre la pared y la película descendente, y L es la longitud del 
recorrido. Para condensación sobre la superficie externa de tubos verticales, se puede tomar la misma 
expresión de la pared vertical, bajo la asunción de que el espesor de la película es mucho menor que
'Para un tratamiento detallado de la teoría de Nusselt se recomienda la referencia [3]
2Se pueden encontrar expresiones para condensación en régimen turbulento en [1,10].
clásica de Nusselt1 de la condensación laminar2 es la condensación en película sobre una superficie
entonces se iguala la variación en el flux de líquido con la cantidad de líquido que se condensa en el 
mismo diferencial de área:
d (puye) = w'edx
donde wf es flujo másico de la condensación, que depende de la entalpia de vaporización À,
w, = k_ h z ll
Xy
y tf - t '
Integrando Nusselt obtuvo el valor del coeficiente promedio de transferencia de calor
(3.1)
el diámetro de la tubería, de forma que la superficie exterior del tubo “funciona” como una superficie 
plana. El coeficiente de transferencia depende del flujo de calor asociado a la condensación, es decir,






donde Gr =  w/P  es el flujo másico sobre el perímetro externo P de un tubo (y w corresponde también 
al flujo de condensado para un tubo). Así se elimina el calor de vaporización en 3.1:
* =  0 .M 3  ( £ £ » ) ’ . (3.2)
Para condensación sobre tubos horizontales, se obtiene h en términos del flujo másico por unidad 
de longitud del tubo, es decir, Gn =  w/L  en la forma
(3.3)
Sin embargo, la situación más común es el agrupamiento de tubos, lo que implica interferencia por 
escurrimierito y salpicadura de un tubo a otro. Se ha encontrado entonces que Gn depende del número 
Nt‘de tubos en la forma [10, 12]
W
G "=  - /T (3.4)
L ( N , f 3
El desarrollo de Nusselt presupone un flujo laminar de la película descendente, para flujo turbulento 
se pueden encontrar expresiones en [10, sección 7.3], y en [ 1, capítulo 3]. También Kem [12] sugiere 
usar las siguientes expresiones para corregir los coeficientes de transferencia en ebullición obtenidos 
a presión atmosférica:
h(P)
h ( P ítm )
( M  s i\  fatm /
í - ^ V ' 6W V Paun )
P < âtm 
si /atm <P < 226 psia
Para el caso de condensación dentro de tubos:
■ Para tubos verticales, Kem [12, figura 12.12] presenta una correlación para h (n 2/K^p2g ) i/3 
en función de Re =  4G'/f¿.
Para tubos horizontales, la ecuación 3.3 sigue siendo válida, pero con G" redefinido en forma 
“segura” [ 12] como
W
(3.5)G" = 0.5 LN,
Tabla 3.1. Valores típicos de coeficientes de transferencia, en BTU h 1 -ft 2 -° F l , y cargas máxi­
mas, en BTU-h“ 1 «ft-2  para vaporizadores, (a): circulación forzada, (b): circulación natural
Sustancia A (Q/A) raax Fuente
Líquidos orgánicos 300 20000 [23, p. 208]
Soluciones acuosas 1000 35000
Líquidos orgánicos 300 20000  (a) [12, p. 530]
Líquidos orgánicos 300 12000 (b)
Soluciones acuosas 30000
El modo de ebullición sobre una superficie depende de la tensión superficial del líquido. Mientras 
que los líquidos con alta tensión superficial tienden a ebullir en película, aquellos con baja tensión 
superficial tienden a formar núcleos de ebullición. El mecanismo de ebullición en película incluye 
la formación de una “película de interferencia” (sobre todo cuando la ebullición es muy rápida), de 
forma que hay poco líquido en contacto con la superficie. La ebullición en tubos incluye la transición 
de ebullición nucleada a ebullición en película, a lo largo del recorrido, pero es común trabajar con 
valores únicos de h. En ebullición, la velocidad de líquido sobre la superficie es muy pequeña, de 
modo que predomina la convección libre. En esencia A, depende de la diferencia At entre la tempe­
ratura de la superficie y la temperatura del líquido [12, figura 15.11]. Se pueden encontrar valores 
“típicos” de coeficientes de transferencia y cargas térmicas por unidad de área (tabla 3.1), aunque hay 
tratamientos mucho más rigurosos que incluyen correlaciones recientes para h en varios regímenes 
de ebullición [10, sección 7.6], [22, capítulo 9]. Algunas correlaciones para ebullición [23] son :
■ Para un tubo sumergido (horizontal),
h = 0.10000q0JP?-69 [l.8Fr017 +4.0Pr 1,2 +  10Pr '°] (3.6)
donde h está en W • m~2 °C~l,q  = Q/A (en W/m2), Pc es la presión crítica (en bar), y Pr es la 
presión reducida de la sustancia.
■ Para rehervidores de tipo marmita y termosifón (horizontales),
h = 0.27exp (—0.027 \T¡¡ -  Th\)q01 P ^ P r0A1 +  a *  (3.7)
donde T¿ y Tb son las temperaturas de rocío y de burbuja de la mezcla en °C. Si \T¿-Tb\ > 
85°C, entonces se usa 85°C. El factor anc es 250 W • m-2 ° C-1 para hidrocarburos, y 1000 W • m” 
para agua.
Convección natural: Si la convección ocurre en la superficie exterior de bancos de tubos, se 
sugiere la expresión [12, ecuación 10.13], [23, tabla 8.9]
donde D0 es el diámetro exterior del tubo, j3 es el coeficiente de expansión térmica, y At es la dife­
rencia de temperaturas entre la superficie caliente y el fluido frío. También existe una solución gráfica 
[12, figura 10.4] para la expresión dimensional
T
T ,
Figura 3.1. Esquema de las secciones del modelo de un condensador, 
con d0 está en pulgadas y ¡i en centipoise3.
3.2. Métodos de diseño
3.2.1. Suma de áreas
Para empezar, se considera aquí un caso generalizado de condensación de una sustancia pura: el 
vapor sobrecalentado se lleva hasta el estado de líquido subenfriado, en tres etapas4:
■ Enfriamiento5 desde la temperatura de entrada del vapor sobrecalentado hasta la temperatura 
Tcond de condensación.
■ Condensación del vapor a rconcj.
■ Subenfriamiento del líquido desde Tcona hasta la temperatura final.
Nota No todos los condensadores se diseñan con las tres etapas. Es posible, por ejemplo, 
un condensador que solo enfríe y condense, u otro en el que sólo haya condensación y subenfria­
miento.
Se asume que una etapa ocurre dentro de una “sección” del condensador, y que las tres (o dos) 
secciones están conectadas en serie (figura 3.1). Estas “secciones” son imaginarias, y sólo sirven para 
los cálculos de diseño. El equipo real no tiene tal división, pero es posible interpretar su funciona­
miento en términos del porcentaje de área que se dedica a cada etapa del proceso de condensación. 
Si se tienen disponibles las temperaturas de entrada y salida, T\ y 72, del fluido caliente (es decir, del
3 Origen: ASME Petroleum Mech. Eng., 55(5), (1933).
4Se desprecia la caída de presión, de forma que P  se toma constante.
5También llamado “desobrecalentamiento” en [12].
WX
tb —  Vta- (3.13)
vapor que se condensa) y la temperatura de entrada t\ del fluido de enfriamiento (que se supone no 
se vaporiza), se puede calcular la temperatura de salida í2 usando el balance de energía de las tres 
secciones en la forma siguiente:
■ Para la sección de subenfriamiento (5), W ya está condensado, de forma que se emplea la 
capacidad calorífica del líquido para esta corriente:
WCp (ta —1\ ) =  WCpj (7J;ond — ^2) (3.10)
(aunque estrictamente wcp [ta —t\)= W  (//sat -  Hi)), lo que permite obtener ta:
WCD 1 ,
ta = ------   {Tconá - T 2 )+*,. (3.11)
WCp
■ En la sección de condensación (c), con
wcp {tb- t a) = WX (3.12)
se obtiene
= wcp
■ En la sección de enfriamiento (e)
WCP (í2 - t b )  =  W H \-  H Vj a ,  (3.14)
y se obtiene ¿2-
WC
Í2 = ---- - (H \-H v<sa,) + tb. (3.15)wcp
(Si se aproxima el comportamiento del vapor con el modelo de gas ideal se puede hacer H\ — 
Hwsai = Cp (Ti — 7"cond) con Ia capacidad calorífica del vapor de la corriente W).
El subenfriamiento implica que hay “inundación” parcial del condensador por líquido (condensa- 
do) dentro él. Así, se puede suponer que
■ Si el condensador es horizontal, algunos tubos estarán cubiertos de líquido,
■ Si el condensador es vertical, una fracción de la longitud de los tubos estará cubierta de líquido.
Por tanto, para calcular U en la porción inundada del condensador, se utilizan correlaciones para 
transferencia de calor en convección libre.
De acuerdo con el esquema de la figura 3.1, el área total de transferencia es la suma de las áreas 
de las secciones:
A =  Ae +AC +  As, (3.16)
y el área para cada sección (i =  e, c, s) se obtiene de su respectiva carga térmica y coeficiente de 
transferencia
A' =  777^7- (3-17)
La carga térmica corresponde al balance de energía, y At = LMTD,, de forma que
Qe =  WH\ —Hvsot (A/) =  (Tcond —tb) (3.18)
QC = WX _  (^cond ^b) (^cond ~ t g ) (3.19)
Qs — W C p ,l  (Tcond — T i) (3.20)
Nota Para el caso en que el fluido de enfriamiento se vaporiza, mientras que el vapor (caliente) 
se condensa, es decir, cuando hay cambio de fase simultáneo en ambos lados del intercambiador, 
At es la diferencia entre las temperaturas de condensación y ebullición ([12, ejemplo 15.2]).
Si los coeficientes de transferencia no dependen de la longitud de los tubos, no es necesario un 
esquema iterativo en las ecuaciones anteriores. Por ejemplo, en el método Kem para un condensador 
vertical (pero si se usan correlaciones distintas, que sí dependan de la altura de los tubos, hay que 
adaptar el método). En el método Kem para condensadores horizontales, los £/, sí dependen de L\ por 
lo tanto, es necesario un procedimiento iterativo con los siguientes pasos:
1. Si no se tienen las dimensiones del intercambiador, se asume la longitud usando un tamaño 
normalizado, por ejemplo 16 ft.
2. Se asume un porcentaje de inundación. Si no hay subenfriamiento es cero.
3. Calcular los coeficientes globales de transferencia para las zonas del equipo, Ue, Uc, y Us (si 
es del caso). Si Uc depende de la longitud L del intercambiador es necesaria una iteración
a) Asumir un porcentaje de L dedicado a la condensación.
b) Recalcular Uc.
c) Repetir hasta que el porcentaje asumido coincida con Ac¡ (Ac +Ae), ya que las secciones 
c y e  están en contacto con el vapor, pero corresponden al área de los tubos no inundados.
4. Verificar el porcentaje de inundación con las áreas; si no coinciden, hay que asumir uno nuevo 
y repetir los pasos anteriores.
5. Dimensionar el intercambiador. Con L y el área total se puede seleccionar un diámetro de 
coraza y las otras dimensiones del equipo.
Caída de presión Las expresiones usuales para caída de presión siguen siendo válidas para el lado 
de coraza y para el lado de los tubos. Para el lado del vapor (coraza), se pueden usar las propiedades 
del gas saturado.
Este método se adapta bien al diseño de un evaporador para una sustancia pura tomando el 
“camino” del fluido que se va a evaporar como calentamiento ebullición -> sobrecalentamiento- 
el evaporador se divide en tres secciones, y el balance de energía y las correlaciones permiten estimar
adicional:
el área de transferencia requerida. Es necesario tener en cuenta en el diseño que los evaporadores 
no deben secarse, es decir, que debe dejarse al menos un 2 0 % de líquido en ebullición, usando 
recirculación de ser necesario [12, ejemplo 15.2].
3.2.2. Coeficiente de transferencia único
Otra aproximación a la solución del problema de dimensionamiento es el “método del balance”,
que emplea la expresión usual de transferencia de calor, Q = UAAt, pero con parámetros “balancea­
dos”
Q = (U)b!ÚA(Al)b!Í. (3.21)
Son posibles varias formas de combinación para hacer el balance:
(Tt\ _ U eAe + UcAc + UsAs
{U)bai ~  Ae+Ac+As 0 2 2 )
<3-23)(Al), +  (Aí)(. "I‘ (Af)j
( y ) b ¡ ü  =  q  q c  — q T  ( 3 - 2 4 )
JUYe +  (U)c +  (U),
en las que los subíndices e, c, y s se refieren a enfriamiento, condensación, y subenfriamiento. Sin 
embargo estas expresiones tienen el inconveniente de tomar un U único para todo el equipo, aunque, 
igual que en el método de suma de áreas, se trata de una aproximación empírica.
Nota En Kern [12, capítulo 12] se dan varios ejemplos de diseño de equipos de tubos y coraza 
en aplicaciones con condensación y evaporación.
3.3. Condensación de mezclas
En lugar de considerar enfriamiento de líquido o vapor en esta sección, se tiene en cuenta única­
mente la condensación de una mezcla, que es más compleja que la de una sustancia pura. Si la presión 
está fija en la condensación de una sustancia pura, la temperatura permanece constante; pero en una 
mezcla la condensación se inicia a la temperatura de rocío y termina a la temperatura de burbuja. Para 
el balance de energía es más difícil estimar las entalpias de líquido y vapor saturado de una mezcla 
que usar la entalpia de vaporización para una sustancia pura. Además las propiedades de transporte, 
de las que depende £/, cambian con la composición. Hay por lo menos tres métodos para estimar el 
área de transferencia en un condensador de una mezcla [23, sección 8.8]
■ Etapas de equilibrio.
■ Control por difusión en la capa de gas (Coulbum/Hougen)
■ Silver-Bell-Ghaly.




Figura 3.2. División del lado de vapor en un condensador de mezclas.
El método supone que el fluido enfriador no sufre cambios de fase y que la sección del vapor se 
divide en n etapas. En cada sección la temperatura es distinta, variando desde la temperatura de rocío 
hasta la de burbuja de la mezcla en intervalos iguales 3.2. La sección del fluido de enfriamiento se 
divide también en n etapas que coinciden con las de la sección del vapor. El área requerida es la suma 
de las áreas de todas las secciones
, í  dQ A  Qj
J UAt ** Uj&tj ' (3,25)
donde Atj es la diferencia de temperaturas entre la sección j  del vapor y la sección j  del líquido de 
enfriamiento. Se asume que cada etapa j  se comporta como un separador “flash”; por tanto, el líquido 
y el vapor que salen de él se encuentran en equilibrio, las ecuaciones de balance son (tabla 3.2):
Yj = Vj +Lj  
y¡j =  KijXij 
yU _ K Uj
L—  ^jii --
v  1 + K ij (Vj /Lj )
junto a la condición Lj  = £ /¿ // lleva a
Lj = ^  1 + K ij ( ( Y j - L j ) / L j )  (3 ’26)
para cada etapa j. El balance de energía incluye el calor Q¡ transferido en la etapa al líquido de 
enfriamiento
Qj =  ( V , + L j .  -  (V jfíJ+ L jH f)  (3.27)
Tabla 3.2. Variables para el balance de materia en una etapa de un condensador de mezclas.
Variable Descripción
Lj Flujo molar de líquido que sale de la etapa j
Uj Cantidad de compnente i que sale en Lj
Vj Flujo molar de vapor que sale de la etapa j
Vij Cantidad de compnente i que sale en Vj
Yj Flujo molar total que entra a la etapa j
Kij Coeficiente de reparto de i en la etapa y, K =  y /x
Hi
Entalpia específica del líquido saturado Lj
Entalpia específica del vapor saturado Vj
La especificación del problema incluye la presión de operación, la composición de la mezcla que 
se va a condensar y la temperatura de entrada del fluido de enfriamiento. La estrategia de solución 
implica asumir la idealidad de la mezcla, de forma que K¡j =  K¡j (7},P) (es decir que se puede usar 
la ley de Raoult o los diagramas de DePriester). Una solución para A incluye:
1. Calcular la temperatura de rocío y la temperatura de burbuja de la mezcla.
2. Fijar el número de etapas n y dividir la diferencia de temperaturas entrada-salida del vapor (es 
decir la diferencia entre las temperaturas de rocío y burbuja) para obtener 7).
3. Para cada etapa j  calcular K¡j. Note que no dependen de la composición.
4. Partiendo de la etapa 1 (entrada del vapor) resolver para cada etapa la ecuación 3.26. Note que
Yj ^ L j - i +V j - x .
5. En cada etapa, calcular las composiciones de líquido y vapor, usando y¡j =  Vy/Vj y x¡j =  
U j/Lj.
6 . En cada etapa, calcular Hj y H j  usando las composiciones. Obtener Qj partiendo de la ecua­
ción 3.27 .
7. En cada etapa se calcula el incremento en la temperatura del fluido de enfriamiento usando 
Qj y Qj = wCpATcj , donde ATcj  es el incremento en correspondiente. Usando la temperatura 
promedio, en la etapa y, del fluido de enfriamiento se obtiene Atj.
8 . Con la ecuación 3.25 se estima el área de transferencia requerida.
3.4. Dos casos particulares
3.4.1. Condensadores de vapor de agua
En plantas de fuerza es muy común el uso de condensadores agua-vapor, también llamados “con­
densadores de superficie”. Para este tipo de intercambiadores, existe una metodología de diseño [12] 
que permite obtener el coeficiente de transferencia global U en función de la velocidad de agua en 






Figura 3.3. Efecto termosifón en un evaporador.
■ Diferencia térmica Ts -  /2 < 5 °F (Ts es la temperatura de saturación del vapor).
■ Carga de vapor <  81b • h-1 • ft~2. Es el flujo de vapor sobre el área de transferencia.
■ Velocidad del agua v/ < 3 ft • s_I.
U se obtiene como
Uc = Cly/v¡ (3.28)
donde v/ es la velocidad del agua en ft/s y C¡ depende del diámetro externo de los tubos. El coeficiente 
“sucio” se obtiene haciendo
Ud =  ClCj CciC, y/v¡ (3.29)
donde C¿, Cr, y Cc¡ son factores de corrección de carga, temperatura, y “limpieza” que están dispo­
nibles en forma gráfica [12, figura 12.28], aunque Q, se puede obtener como C/, =  (carga/8 ),/4. Si
bien no es descartable como primera aproximación, debe recordarse que este método es en esencia 
empírico, muy aproximado, y sólo sirve para condensadores de superficie (agua-vapor).
3.4.2. Termosifón
El efecto termosifón es un método de circulación pasiva que se aplica a evaporadores verticales. 
Este efecto depende de la diferencia de densidades entre un líquido y una mezcla líquido-vapor. La 
densidad de la mezcla líquido-vapor es menor que la del líquido; luego, en un circuito como el de 
la figura 3 .3 , la presión hidrostática es mayor en la columna del lado izquierdo (que corresponde al 
líquido) que en la columna de fluido del lado derecho (que corresponde a la mezcla líquido-vapor en 
el evaporador). De esta forma, la mezcla líquido-vapor es empujada fuera del evaporador y pasa a un 
divisor creando una corriente de recirculación cerrando el circuito6.
Para mantener la circulación, la caída de presión en el evaporador debe ser menor que la pre­
sión hidrostática de la columna de líquido (lado izquierdo) de longitud L, donde L es la altura del
6De paso, la recirculación asegura que el evaporador no se seque.
intercambiador. Se asume que el volumen específico varía linealmente de la entrada a la salida del 
evaporador, entre los valores v¡ y v0. Si x  es la distancia medida desde el fondo del evaporador,
V =  V/ +  (v0 -  V/) ^  (3.30)
donde v¡ es el volumen específico del líquido a la entrada. La caída de presión estática en el evapora­
dor, APe, se obtiene integrando dP =  (1 ¡v) gdx desde el fondo hasta la cima:
f L 1 ¿  1
APe = g -d x  — g / ——---------— dx (3.31)
Jo V Jo V¡ + (\'o - v¡) l
de forma que
APe = - ^ — \ n ( — )  (3.32)
v0 -  Vi \  V¡)
donde el valor de vü depende de la proporción de recirculación y de las densidades de líquido y de 
vapor. La caída de presión en el evaporador es APe más la caída de presión por fricción, y debe ser
menor que p u q g L .  Esto impone una restricción adicional que conviene resolver antes de hacer un
diseño detallado ([12, ejemplo 15.5]).
Ejemplo 14 Un solvente orgánico se obtiene de los fondos de una columna de destilación que 
opera a presión atmosférica. Se propone un montaje de termosifón para estos fondos, usando 
vapor disponible a 220 °F y una razón de recirculación de 6 :1. Este montaje tiene 16 ft de alto, y 
100 tubos de 3/4" BWG-16. Del solvente se sabe que tiene aproximadamente un peso molecular 
de 101.5 , una densidad de 1.30g/cm3, una temperatura de ebullición de 83.1 °C y una entalpia 
de vaporización de 103BTU/lb. De una prueba anterior se ha establecido que el factor de fricción 
(adimensional) en esta combinación tubos-fluido es /  =  0.0331. Entonces, para este montaje y 
en estas condiciones,
1. ¿Qué cantidad de solvente se puede evaporar?
2. ¿Funcionará la circulación por el efecto termosifón?
Estrategia de solución: se utilizan valores de diseño para h y con estos se calcula el coeficiente 
de transferencia U (sin tener en cuenta el factor de obstrucción). Luego se compara la caída de 
presión para establecer si funcionará el efecto termosifón.
Área de referencia: área externa del tubo interno. hi0 =  300 x (0.62/0.75) =  248, h0 =  1500.
U =[h¡-J +h~ly l = 213BTU -h“ 1- f r 2-°F-1
Luego, con A/ =  220— 181.6 = 38.4°F y A =  100 x 16 x 0.1963 =  314.1 ft2 se obtiene la respuesta 
a la primera pregunta
UAAr ,
w =  — =  24942.6 Ib * h~ 1
A
Para el efecto termosifón: v, =  1 /p, =  1.30-1 =  0.7692 =  0.01232 fl3/Ib y
1 6
V„ =  - V v + - V l .
Para hallar vv (del vapor) se emplea la ecuación de los gases ideales con P =  14.7psi, vv =  RT/P =  
4.61ft3/Ib, de forma que v0 = 0.669ft3/lb. La caída de presión hidrostática (ecuación 3.32) es 
APe =  0.676psi. Para hallar la caída de presión por fricción se aplica
APf  = f (4 G 2L)/{2pD )  con
p =  f t+ A , =  8 | . i 7 + 1 . 4 9 = 4[33 |b  f|_,
vv =  7 X 24942.6 =  174598.2 ¡b h-1 
A, = 100 x j  x = 0.20966 ft2
G = w/A, = 8.32778 x 105 Ib • h" 1 • f r 2
así APf = 5.73 psi, y
AP = APe + APf  — 5.73 +  0.68 =  6.41 psi.
Por el otro lado la cabeza de presión hidrostática es
pgh = 81.17 Ib-ft-3  x 32 ft/s2 x 16 ft =  8.98 psi
Como 8.98 psi > 5.73 psi, el efecto termosifón sí es viable.
3.5. Evaporadores-concentradores
A diferencia de los evaporadores (y condensadores) que se han analizado hasta ahora, en los 
evaporadores-concentradores se busca aumentar la concentración de un soluto no volátil; por ejem­
plo, sales minerales (NaCl en procesos de desalinización), compuestos inorgánicos (ácido sulfúrico, 
hidróxido de sodio) y compuestos orgánicos (azúcar). El fluido de calentamiento es casi siempre va­
por de caldera. Para aprovecharlo al máximo, las concentraciones se suelen realizar en varios “efec­
tos”, conectando en paralelo o en contracorriente varios evaporadores y utilizando el vapor obtenido 
del efecto anterior o siguiente para el calentamiento (figuras 3.4 y 3.5).
El balance de materia y energía se simplifica bastante si se dispone de un diagrama entalpia- 
concentración del sistema; estos diagramas proporcionan Hf°l (7/,*/) (tabla 3.3). En la mayoría de 
los casos el nivel de referencia para la entalpia es el solvente líquido a una temperatura de 25°C o 
0°C. De esta forma.
H J -H ¡ = X í (3.33)
y leer los valores de Hf°^ del diagrama entalpia-concentración para resolver los balances de energía. 
En una operación en paralelo, el balance de materia para el efecto i tiene en cuenta el líquido (sol­
vente) que se ha evaporado desde la alimentación. Así, igualando los flujos de entrada y de salida del 
efecto i (figura 3.4),
Figura 3.4. Tren de evaporadores en paralelo.
Figura 3.5. Tren de evaporadores en contracorriente.
(el flujo de alimentación Wf entra al primer evaporador del tren, es decir, en / =  1). Suponiendo que 
los evaporadores son adiabáticos, el balance de energía lleva a
Uniendo los dos balances,
+  (w f  -  £  wkj  H f t  =  WjHf +  (w f  -  ¿  w A  Hf°l + Wi- x H lx. (3.35)
wí  -  I  w^ j  - Hi°l)  = w‘ ( " / ’ - Hf°l)  . (3.36)
Para el caso de evaporación en contracorriente (figura 3.5), el balance de materia en el efecto i de 
un tren de N  evaporadores lleva a
W i-\  +  ( w f -  £  W ^ j  =  Wi +  Wj-. 1 +  (3 .3 7 )
(el flujo de alimentación Wf entra al último evaporador del tren, es decir, en i =  N). El balance de 
energía (suponiendo evaporadores adiabáticos)
+  ^w / — £  w/c'j j =  WiHY + +  ^Wf -  H?°l (3.38)
lleva a ____________
(3.39)
Las ecuaciones 3.36 y 3.39 sirven para resolver la mitad del problema: el balance de materia y 
energía, pero aún así falta la otra mitad: la transferencia de calor. El calor transferido en el efecto i 
depende de la cantidad de vapor que se condensa y se transfiere debido a la diferencia entre la tem­
peratura de operación del efecto i y la temperatura del vapor que viene del efecto i -  1 (en paralelo), 
o del efecto i +  1 (en contracorriente). De esta forma,
■ En paralelo
A¡U¡ (ti-1 ~t¡) = A /_ i. (3.40)
■ En contracorriente
A i U i ( t ¡ + \ - t i )  = w /+, A /+ i. (3.41)
La situación más común es usar evaporadores con áreas de transferencia iguales. De esta forma las 
ecuaciones 3.39-3.41 se pueden usar para resolver problemas de evaluación (con un tren de N evapo­
radores ¿qué tanto se puede concentrar una solución?) y dimensionamiento (¿qué tantos evaporadores 
se requieren para concentrar una solucion hasta...?) No es posible dar una receta para todos los pro­
blemas que pueden aparecer con evaporadores, pero existen algunos principios de diseño:
Tabla 3.3. Nomenclatura para el balance de materia y energía en un tren de evaporadores.
Símbolo Significado
HJ entalpia del vapor (de solvente) en equili­
brio con la solución en i (es decir a 7]).
H¡ entalpia del condensado (del vapor) a las
condiciones de i.
Hf°l entalpia de la solución a las condiciones de
i.
t¡ temperatura de operación en el efecto i.
Wf flujo de alimentación de solución al tren de
evaporadores.
flujo de vapor (de solvente) que sale del 
efecto i.
ws flujo de vapor vivo que alimenta el tren de
evaporadores.
Xi concentración en el evaporador i.
Ai entalpia de vaporización del solvente en i.
Las temperaturas de operación se pueden fijar definiendo una caída de presión AP igual de 
efecto a efecto, o directamente definiendo At de efecto a efecto y usando la temperatura de 
entrada del vapor vivo.
Los coeficientes de transferencia U se pueden obtener de correlaciones apropiadas; por ejem­




W f - I Í =lwk 
• En contracorriente
w f x f
1 ~  wv •W f - U =iWk
Las entalpias se pueden obtener de diagramas entalpia-concentración.
Si no se tiene el valor de vrv, se puede hacer un estimado inicial con [12]:
Ws = 0.75 x N (3'42)
donde we es el total de solvente que se espera evaporar en el tren.
Si se tiene vv5 para un tren en paralelo, se pueden resolver las ecuaciones 3.36 y 3.40 en secuen­
cia desde el primer efecto.
Incluso con ws para un tren en contracorriente, es necesario una solución simultánea de las 
ecuaciones de todos los efectos, planteadas con las expresiones 3.39 y 3.41.
Figura 3.6. Diagrama entalpia-concentración para agua de mar.
Ejemplo 15 Para un proceso de desaliniación por evaporación de agua de mar se propone usar 
un tren de dos evaporadores que operan en paralelo, cada uno de 1000 ft2 de área efectiva. El tren 
emplea 5000 Ib/h de vapor disponibles a 15psia para tratar 5000 Ib/h de agua de mar (80 °F,
0.005 Ib sal/lb agua). Si se exige obtener una cantidad de agua destilada equivalente al 95% 
(en peso) del agua salada, ¿es factible este proceso? Si encuentra dificultades en el esquema, 
quizás en el segundo efecto, proponga una solución. La entalpia del agua marina se obtiene de la 
expresión7
H(T,c)  = 4.2044T -  0.00057T2 -  c (6.99T  -  0.0343T2) -  c2 (464 -  19 .6 r + 0.372)
donde H es la entalpia de la solución (es decir, agua de mar) en J/g, T es la temperatura en grados 
centígrados y c es la concentración en (gramos de sal)/(gramos de solución). Convenientemente 
la expresión está traducida a unidades inglesas en la figura 3.6. También utilice [23, figura 8.18-b] 
en la línea de película descendente para estimar U.
Estrategia: usando el balance de materia y energía y la gráfica de U [22, Figura 8.18b] se 
obtiene primero vt'i iterativamente. El procedimiento se repite para el segundo efecto.
De la ecuación 3.40
donde U\ depende de la temperatura t\. Remplazando ts = 213°F, y Xs = 969.7 BTUlb“ 1 •°F~I
7Connors. D. N. “On the enthalpy of seawater”. Limnology and Oceanography. Vol. 15. No. 4. pp. 587-594 (1970).
se obtiene
4 . 8 4 8 X  1 0 3 
Í I _  Ux
que se resuelve iterativamente usando la gráfica para obtener U\ (íi):
t\ 180 204 206
U\ 600 680
luego /] «206  °F y U\ «680BTU h-1 • f i r ^ F -1 . Del balance de energía, con H\ = H\ +  A) =  
172+973 =  1145 (datos leídos de tablas de vapor, teniendo en cuenta la temperatura de referencia 
de 32 °F) y Hf  =  53 (de la figura 3.6)
u a ,  + Wf ( H f -  H¡°1)  =  w, ( h \  -  H f )
4.848 x 106 +  5000 (53 - H\°l)  =  w, ( l  145 - .
Del balance de materia
x . wf xf  _  25
1 5000 — w\ 5000 — w i ’
Siguiendo la estrategia de solución, para el primer efecto la solución iterativa requiere asumir 
valores de wi y
■ Calcular x\ con el balance de materia
■ Estimar H\°l con la figura 3.6 (o la ecuación)
■ Verificar que los dos lados del balance de energía den el mismo valor
Si no se cumple la última condición, es necesario asumir un nuevo valor de w\. Resumen de la 
iteración (BE: balance de energía):
w i 2500 4000 4800 4400
x\ 0.01 0.025 0.125 0.042
H f  170 168 145 165
izq (BE)x 10-6  4.263 4.273 4.388 4.288
der (BE)x 10~6 2.433 3.908 4.800 4.312
la discrepancia izquierda-derecha es 0.6%, luego w\ =  4400 Ib h l . 
Para el efecto 2 , se halla la temperatura haciendo
^  4.2812 x 103t2 = t\~  77T = 206 Ti-------U2A U2
e iterando
t2 180 199 199.7
U2 600 680 680
se obtiene t2 «200°F . Del balance de energía,
w ixi + (wf - w i ) {h \o1- h í °1̂  = W2( h ¡ - h ío1̂
=► 4.848 x 106 +  5000 (53 -  Hf°' )  =  w\ ( l  145 -  H¡ol ĵ , 
y del balance de materia
25




H f 155 125
¡zq (B E )x lO -6 4.287 4.305
der (B E )x lO -6 0.9889 0.50945
se observa que es imposible la convergencia, porque prácticamente todo se está evaporando en el 
primer efecto. Posibles soluciones:
■ Reducir ws para evaporar menos en el primer efecto.
■ Hacer una derivación del alimento para llevar parte directamente ai evaporador 2.
Sugerencia: repetir los cálculos usando la fórmula (no la gráfica) para H¡°1 en una hoja de 




El diseño del intercambiador de placas apareció en el periodo 1920 a 1930, en la industria ali­
mentaria, por la necesidad de tener IC de fácil mantenimiento y alta densidad, es decir, un cociente 
área de transferencia/volumen ocupado elevado. Los intercambiadores de placas1, o ICP tienen forma 
cuadrada, no cilindrica como los IC de tubos y coraza, y se ensamblan agrupando en un marco placas 
metálicas entre las que circulan los fluidos que intercambian energía (figura 4.1). Algunos detalles 
de fabricación incluyen el cerrado del espacio entre placas con sellos y el estampado de las placas; 
por ejemplo, con diseños en forma de V “chevrons” para crear espacios de circulación de fluido y 
superficies extendidas de transferencia de calor. Sin embargo, lo más importante es que un ICP puede 
reconfigurarse agregando o retirando placas, algo que no puede decirse de los IC de tubos y coraza. 
Entre las ventajas de los ICP están:
■ Pueden recuperar calor de diferencias de temperatura tan bajas como 1°C.
■ Se pueden reconfigurar con facilidad; basta cambiar el orden de las placas o agregar o quitar 
placas.
■ Son fáciles de limpiar y mantener.
■ Su obstrucción es reducida, en algunos casos es solo 10 %-25 % de la obstrucción de un IC de 
tubos y coraza en condicones comparables.
■ La pérdida de calor es despreciable, y ocupan poca área.
■ Debido a la alta turbulencia en los canales y al pequeño diámetro hidraúlico, sus coeficientes 
de transferencia son bastante elevados.
■ Como consecuencia de lo anterior, se pueden alcanzar recuperaciones de calor muy superiores 
a las de los IC de tubos y coraza.
1 Llamados en inglés plate exchangers o gasketed exchangers por los sellos o “gaskets”.
Conexiones
Barra guía
Figura 4.1. Intercambiador de placas [26, 25].
Los ICP tienen también desventajas: precios elevados, límites en los tamaños de las placas (que 
deben ser estampadas), y la necesidad de mantener los sellos. Los ICP son muy usados en la industria 
de alimentos por su facilidad de limpieza, pero en otras ramas industriales su aceptación es menor. 
También, a diferencia de los IC de tubos y coraza, los métodos de diseño de los ICP son en buena 
parte secretos industriales, aunque en textos recientes se pueden encontrar procedimientos detallados 
([6 , 10, 21]). Las dimensiones “típicas” de los IC de placas incluyen [10, 17] espesor de placas de
0.5 mm a 3.0 mm, separación entre placas de 1.5 mm a 5.0ram, tamaños de placa de 0.03 m2 a 1.5 m2, 
y superficies (totales) de transferencia hasta de 1500m2. Mediante el uso de superficies corrugadas, 
los coeficientes típicos de transferencia están en el rango de 2500W • m-2  0 C - 1 a 7000W • m~2 0 C_ 1.
La disposición de flujos en los ICP es mucho más compleja que en los IC de tubos y coraza 
corrientes. El número de placas puede ser del orden de decenas, y el número de configuraciones 
posibles puede estar en el orden de miles [7]. Para describir las configuraciones de los ICP se usan 
estas definiciones:
■ El espacio entre dos placas térmicas es un “canal” (channel). Si hay N  placas, entonces se 
forman N  4-1 canales.
■ nc y «/, son, respectivamente, el número de canales para el fluido frío y para el fluido caliente. 
Luego «(• 4- «/, = N + 1.
■ Un “paso” es un conjunto de canales en los que el flujo sigue la misma dirección.
El área total de transferencia de calor, A,, se calcula como




Figura 4.2. Algunas formas de distribución de flujos en los canales.
donde Ap es el área de una placa. Es común que el paso del fluido caliente y el paso del fluido frío 
tengan el mismo número de canales, aunque no es obligatorio. En la figura 4.2 se describen varias 
disposiciones típicas. Las únicas placas en las que se transfiere calor son las internas. Es necesario 
alternar “canales fríos” con “canales calientes”, lo que convierte el diseño en un problema de optimi­
zación restringida (una descripción rigurosa se puede encontrar en [7, 8]).
4.2. Métodos conceptuales de diseño para intercambiadores de 
placas
4.2.1. Método LMTD
Si se dispone de gráficas o correlaciones de Ft en función de los parámetros de temperatura la 
aplicación del método LMTD para ICP es muy similar a lo descrito en la sección 1.6.1. Con las 
ecuaciones 1.46 y 1.47 se calculad, dadas las temperaturas de entrada y salida. Se pueden encontrar 
gráficas y fórmula para LMTD y NTU en [21, tablas 3.3-3.6], [6, tabla 7.6] para algunos casos con 
pocas placas, pero no es posible obtener gráficas o correlaciones para cada configuración posible. 
Como la transferencia de calor se produce a través de paredes “planas”2, no es necesario distinguir 
entre áreas internas y externas en la suma de resistencias, de forma que el coeficiente limpio se calcula 
como
1 1 / x \  1
77 =  7T + “  +  7T (4.2)U  hh \ K / w  h c
donde el término de resistencia por conducción en la placa, que usualmente se desprecia, depende del 
espesor x y la conductividad térmica k  de la pared (por la ley de Fourier Q/A =  k ( A/)m. / x ).
Los pasos del método LMTD son:
1. Del balance de energía se calcula Q = wc^/, A7), =  wcp%cATc. Con las temperaturas se obtiene
la LMTD.___________________
2 Aunque se loma en la práctica el área total de la superficie extendida por las corrugaciones.
2. Se asume la configuración de las corrientes en el equipo (paralelo, serie), y N, , y nc. Es de 
resaltar que si N  es par |rih — nc | =  1. Si es impar tih =  nc = (N +  1) /2.
3. Se calculan los h y se usan en la ecuación 4.2 para obtener U. Se suman los factores de obs­
trucción para obtener el U de diseño
1 1 o
77”  =  77 + ^ d ,c +  ^ d ,/z-Ud v
4. Con las temperaturas de entrada y salida se obtiene Fj.
5. Se recalcula el número de placas haciendo
At = Q/[U x Fr x  LMTD]
y N = A ,/Ap.
6 . Si N  coincide con lo supuesto en el paso 2, se detiene la iteración. De lo contrario se asume 
otra configuración y se continúa.
Nota Como existen innumerables configuraciones para cada ICP es difícil encontrar gráficas 
o correlaciones de FT y NTU, en [17] se dan algunas gráficas de FT vs. NTU para configuraciones 
sencillas y en [21] se encuentran algunas correlaciones analíticas. Algunos fabricantes ofrecen 
programas de computador cerrados para hacer los cálculos.
4.2.2. Método NTU
El método NTU (sección 1.6.2) asume que ya se tiene definida la disposición de flujos en el 
intercambiador. Usando la ecuación 1.66,
Th,o = Thj -  £ (ThJ -  Tc<i) (4.3)
Te, = Tc.i +  £ (ThJ -  Tcj) (4.4)
(donde Cmín/Cmáx — C ), y
Q — £Cmín {Th,i ~  ^c./) • (4 .5)
Estas son las ecuaciones básicas del método £-NTU para calcular las temperaturas de salida a partir 
de las temperaturas de entrada. Los pasos del método son:
1. Asumir un e entre 80 % y 85 %.
2. Calcular las temperaturas de salida con las ecuaciones 4.3 y 4.4.
3. Estimar los coeficientes de transferencia de calor para ambos lados y, con la ecuación 4.2, 
obtener U. Luego se incluye el factor de obstrucción.
4. Calcular el número de unidades de transferencia, NTU = UA,/Cmin.
Figura 4.3. Dimensiones de un canal en el método simplificado.
5. De las gráficas o las correlaciones obtener e (NTU,C*).
6 . Repetir hasta que converja el valor de £.
Igual que en la variante LMTD, la información sobre e (NTU,C*) es escasa.
4.3. Correlaciones y diseño (intercambiadores de placas)
4.3.1. Método simplificado
En este método no se tienen en cuenta los detalles internos de los canales (chevrons, corrugación, 
etc.) entre las placas, el flujo se toma en la dirección vertical, y el área y el volumen del canal se 
calculan con las dimensiones que se muestran en la figura 4.3. Las correlaciones del método ([17]) se 
basan en el diámetro hidraúldico calculado como
Dh = 4 Área 4- bUvPerímetro húmedo 2b +  2L* (4.6)
Si el ancho Lw de la placa es mucho mayor que la separación b entre placas, es decir, L* »  b, se 
tiene la aproximación
4 x  — - —» 2b
2 + (b/Lw)
D/j w 2b. (4.7)
Este valor es igual tanto para transferencia de calor como para caída de presión. Los coeficientes de 
transferencia se obtienen según el régimen de flujo:
En régimen laminar (Re.< 400)
h = 0.742CpG(Re) “a62(Pr)~UOD' ( —-0.667 (  M
0.14
(4.8)
donde Cp es la capacidad calorífica, Re =  D^Gjju y
_  w
n x bLw ’
O bien
donde n es el número de canales en los que se ha divide el flujo, es decir, en la disposición en 
serie n =  1.
En régimen turbulento
h = 0.2536 Q Q  (Re)°'65(Pr)0'40. (4.9)
Nu =  C' (Re)"(Pr)m ^ , (4.10)
\^W /
con 0.15 < C' < 0.40, 0.65 < n < 0.85, 0.30 < m < 0.45, y 0.05 < a: < 0.20. Los valores se
seleccionan de acuerdo con el número y la disposición de las placas.
AP tiene 3 componentes [10, 13]:
■ Caída de presión en las entradas o conexiones, 1.5 cabezas / paso:
'•5(§)w' <4n)
donde Np es el número de pasos (no de canales). Gp se calcula con el diámetro Dp (figura 4.4) 
y el flujo másico que circula por el paso (no por el canal3).
■ Pérdidas por fricción dentro de los canales
( 2 G2Lp \  a7f{W)N- (4I2)
donde Lp es la longitud del recorrido en sentido vertical en un canal, Nc es el número de canales 
por los que circula el fluido y /  se calcula (muy aproximadamente) como
, 2.5
/ =  SJTJ- (4.13)
■ Caída de presión por elevación o descenso
(4.14)
donde L es la diferencia de altura entre la entrada y la salida. En muchos casos se puede des­
preciar.
Figura 4.4. Esquema de una placa de un intercambiador.
4.3.2. Método riguroso
Los métodos rigurosos tienen en cuenta la geometría interna de las placas, de modo que ofrecen 
estimados de mayor precisión, pero son más complejos y tienen muchos más parámetros. El método 
que se presenta en esta sección utiliza el factor de aumento de la superficie, (¡), definida como la 




donde Lp es la altura efectiva de la placa medida desde las entradas, figura 4.4. De allí también la 
longitud efectiva es (¡)Lw. Si no se conoce p, es posible calcular este valor con el espesor (o longitud 
horizontal) total del intercambiador, Lc, haciendo p =  Lc/N. El diámetro hidraúldico está dado por la 
longitud efectiva
bLh 2b
d * =  4 2 (4-,6) 
Usando esta definición de D¡j, corregido por 0, h se puede calcular con la expresión de Kumar:
/  .. \  0.17
C;,(Re)n (Pr) ' /3
K (0 (4.17)
donde C/2 (no confundir con la capacidad calorífica, o con wCp) y n dependen del ángulo de los 
chevrons y del número de Reynolds [10, tabla 10.6], que se calcula en la misma forma del método 
simplificado, es decir, Re =  GD^f (nbL^v).
3En [ 10] se cita un coeficiente de 1.4 en lugar de 1.5.
Los tres términos de la caída de presión se obtienen de la siguiente forma: 
■ AP en las entradas/conexiones se calcula como
(4.18)
donde Gp se refiere al flujo másico por los conductos de entrada a los pasos.
■ AP por fricción depende de /  en la forma usual
donde Lef  es la longitud efectiva entre los conectores de entrada y salida. Si no se tiene en 
cuenta el factor <¡> de aumento de superficie, entonces Lef  =  Ly, y el efecto de la superficie 
extendida se incluye en la fórmula para / ,
k p
Rem ’ (4.20)
donde Kp y m se encuentran en [10, tabla 10.6].
Las expresiones de Kumar para /  se citan también en [ 14]. Otra alternativa para calcular el coeficiente 
de transferencia y la caída de presión es el uso de las expresiones [7]
Nu =  ai (Re)“2 (P rf3 (4.21)
y ,
/  =  a4 +  R ¿ * ’ (4’22)
aunque los parámetros a, dependen de cada fluido y pueden ser difíciles de encontrar. En [10, pp.
390-397] se resume un conjunto de correlaciones más elaboradas, que no utilizan el factor </>, sino
que relacionan h y AP con el ángulo /3 de inclinación de los chevrons.
Ejemplo 16 Se propone utilizar, para las dos corrientes de entrada que se muestran en la tabla 
(c: nafta de 48° API, h: nafta de 35° API) un ICP de configuración 3 paralelo-3 paralelo ([17]), 
con placas separadas 5 mm, L», = 30 cm, y Lp = 50 cm. El factor de obstrucción es 1.03 x 
10~5 m2 -K -W _1. Estime las temperaturas de salida de este intercambiador y ia recuperación 
de calor, dadas las dos temperaturas de entrada, 100°F y 400°F. Tabla de datos vv^b h "1), 
cp (BTU -lb -1 -°F-1), C (BTUh~*°F"')
i w Cp c¡
c 120000 0.48 57 600
h 60 000 0.65 39000
Se usa el método £-NTU simplificado (Raju/Chand), con Cm¡n —C 
■ Se asume £ = 0.85.
■ Se calculan Tc ,0 y T̂ 0 con las ecuaciones 4.3 y 4.4. Cmrn = C/, T̂ 0 = 145, y Tc%0 = 275.3.
■ Se calcula el coeficiente de transferencia: las propiedades de las corrientes se estiman con 
las temperaturas promedio
Tprom Cp V  (cp) K Pr
c  187.6 0.52 1.5 0.076 24.837
h 272.5 0.58 0.40 0.076 7.387
Para calcular Re se usa el flujo por cada canal (1/3 del flujo total en este caso) y la 
geometría del sistema As = b x L H, = 1.612 x 10“ 2 ft2 y Dh « 2  b = 3.2808 x 10-2 ft. Como 
el flujo resulta ser turbulento en ambas corrientes, se aplica la expresión 4.9 para obtener
h  y hc
G Re h
~c 2.477xl06 2.239xl04 1427.47
h 1.239xl06 4.198xl04 1322.44
Con Rd = 5.8486 x 10 5 (en unidades inglesas) y la expresión
UD T~ +  7~ +^Dhc hh
se obtiene Up = 659.98.
■ Para (re)calcular el número de unidades de transferencia se utiliza Cp evaluado a la tem­
peratura promedio. De esta forma Cc = 62400, Q  = 34800 = Cm,n, y C* = 0.5577. El área 
total de transferencia se calcula multiplicando el número de placas (5) por el área de una 
placa (30 cm x 50 cm = 0.15 m2 = 1.612 ft2), así:
NAPU 5 x  1.612x659.98 „  _
N T U =  — s a o — = 0 1 5 3 '
Con estos valores de C* y NTU la eficiencia es tan baja que cae por fuera del rango de la figura. 
Esto indica que el intercambiador no es viable. Una posible solución es incrementar el valor de 
NTU aumentando la superficie de transferencia al usar una configuración con más placas (es decir 
más canales) en el intercambiador. Se deja como ejercicio para el lector probar la configuración 
4p-4p.
4.4. Modelación matemática (intercambiadores de placas)
Los ICP pueden describirse como agrupaciones de intercambiadores idealizados. En una forma 
similar a la usada en la sección 1.6 para deducir los métodos LMTD y NTU, cada canal de un ICP 
puede ser tomado como una sección de un intercambiador idealizado. Sin embargo la distribución de 
flujos en estos intercambiadores es bastante compleja y requiere simplificaciones:
■ La transferencia de calor ocurre solo en los canales interiores; las “tapas” del ICP se consideran 
adiabáticas.
■ Se asume que los flujos van en la dirección vertical, sin tener en cuenta la complejidad de 
los canales o la presencia de labrados en las placas (los efectos de las formas corrugadas se 
incluyen en los coeficientes de transferencia).
■ Cuando se mezclan corrientes de dos canales, se supone que la temperatura de la corriente 
resultante es el promedio ponderado de las dos.
Para describir un ICP, se plantean N  4- 1 ecuaciones diferenciales, una por cada canal, usando 
un balance diferencial de energía para el flujo de calor transferido desde o hacia el canal i. dq¡ se 
relaciona con el incremento de la entalpia del flujo en el canal
C¡dTi =  dq¡_ i +  dqi+1, (4.23)
donde
dq¡-1 =  £//-1 (T¡-1 — Ti)dAp, 
dqi+x = UM  (7}+i -  7})dAp,
Ci = WiCpj, y A p = L w x L p ese\ área efectiva de transferencia de una placa. Así dAp = L^dx y
SiQdTi =  Ui-\Lwdx(Ti-\ — 7}) +  Ui+]Lwdx (T¡+\ — 7})
donde el factor s¡ sirve para definir el sentido en el que circula el fluido, s¡ = 1 en la dirección |  y
s¡ =  — 1 en la dirección J, (figura 4.5). Si se asume que U es igual en todos los canales, se obtiene
f  = ^ ( 7 ] +1-27 ; +  7;._i ) , (4.25)
(de la forma en que está definido, s¡ = 1 /si).
Al definir la distancia adimensional r¡ como
y la temperatura adimensional 8 como
1 = ^  (4.26)
up
n T ~ Tc¿e ~ , (4.27)T u - T c i '
tanto la variable independiente r) como las variables dependientes, 6¡, quedan en el intervalo [0,1]. 
Además
0<‘ = ¥ - _ 1 ^ = 0-*h,i -*c.i
ñ _  Th.j -  Tc.i _  .
üh.Í — rj, rr> ~  1 *-*h,i ~  ĉ,i
Figura 4.5. Identificación de flujos en un intercambiador de placas.
Si U se considera variable, la ecuación 4.25 se escribe
Si U se toma constante,
^  -  s ¡ ^  [£/,_, (e,_, -  e¡) + Ui (0,+1 -  0,)]. (4.28)
^ = í , ^ ( 0 , - i - 2 0 ,  +  e¡+i). (4.29)
d T¡ Ci
Estas expresiones son válidas para los canales internos, es decir, i = 2,3,...,N . Para los dos canales 
de los extremos, i = 1 e i = N +  1, en las expresiones se debe tener en cuenta que la transferencia 
de calor viene de un solo canal adyacente, porque las tapas del IC se consideran adiabáticas. Para el 
canal 1 solo se considera la transferencia desde el canal 2, y para el canal N  +  1 solo se considera la 
transferencia desde el canal N. Así las ecuaciones 4.28 - 4.29 toman la forma
^ - = 5 , ^  [02 -0 i], (4.30)dr¡ C¡
y
ddN+i Ufj+]Ap¡f¡
■ =SN+i~p [0¿v —0/v+i]- (4.31)dr¡ C/v+i
El primer término en la ecuación 4.29 sugiere el uso del parámetro NTU4. Sin embargo, debe 
tenerse cuidado con las definiciones del método e-NTU, ya que NTUestá definido con el área total y
C-mín -̂mín
Ctnín puede corresponder a la corriente (fría o caliente), que se divide en las corrientes de los canales,
luego no necesariamente C y C, coinciden, de modo que se tienen varios casos para los canales
internos:
1. El canal i corresponde a la corriente Cmín, y los canales se conectan en serie, luego C, =  Cmi-n, 
APU¡Ci — AU/NCm{n, y
^ =i' ^ [0'+1_20i + e'-11 (432)
(este es el caso más sencillo).
2. El canal i corresponde a la corriente Cm¿x, y los canales se conectan en serie; luego ApU/C¡ = 
AU/NCmáx =AUC*/NCmin,
d 6 ¡ NTU x C*
— s¡ j j  [0/41 ~ 20/ +  0/-1 ] ■ (4.33)
3. El canal i corresponde a la corriente Cm{n, y los n canales se conectan en paralelo; luego C, =
Cmín / n-> ApU/Ci — AUn/NCm¡n, y
d0¡ NTU x n
—  =  s¡  ---- [0¿+i -  29¡ + 0/_i]. (4.34)
Entonces, podría describirse el primer ítem de la lista como un caso particular en el que n = 1.
4Aunque de hecho no es necesario usarlo.
Si C — C,náx,
4. El canal i corresponde a la corriente Cmáx, y los n canales se conectan en paralelo; luego C, =  
Cmáx/^» ApU/Ci = AUn/NCmfa, y
dd¡ NTU x n x C *  „ .
^  =  s¡ - -------- [0/+i -  26i + 0,-,]. (4.35)
Como ya se había indicado, los canales de los extremos, es decir, los canales 1 y N + 1, se des­
criben con ecuaciones distintas porque la transferencia de calor depende de uno solo de sus canales
vecinos. Así en un ICP con N +  1 canales, y el flujo dividido en paralelo para los n canales, las
ecuaciones con U constante quedan en términos de NTU:
■ Si C =  Cmj'n,
ddi NTU x n „ .
= s i — jy [02 -  01 ], (4.36)
d9N+i NTU x n ro ,
~ 7 Z ~ —sN+\----T---------  W-0AÍ+1 • (4.37)dr¡ N
d0{ NTUxn xC* rA .. . . . .
- ^ = s  I -  [ f t - f t ] ,  (4.38)
=  sK t, NTU XN"  X C‘ [ftv -  e„4, l . (4.39)
Entonces, la formulación de las ecuaciones diferenciales depende de la disposición de flujos (se­
rie, paralelo, serie-paralelo) y lleva a un sistema de N  +  1 ecuaciones con N + 1 incógnitas (las tem­
peraturas) que se puede expresar como
^ = M 0 ,  (4.40)
dt]
donde 0 es el vector [0i,02,...,0aí+i]/ y M es la matriz de coeficientes en los lados derechos de 
las ecuaciones diferenciales. Las N  +  1 condiciones de frontera son las igualdades de temperaturas 
en los extremos de los canales. Para el caso (no mostrado aquí) en el que las corrientes de dos (o 
incluso más) canales se combinan en un único canal la temperatura, se obtiene del balance de energía 
(promedio ponderado de las temperaturas).
Gutt y Pinto [7] describen con bastante rigor la formulación de las ecuaciones diferenciales para
un ICP. Además, muestran un procedimiento de solución semianalítica para 0, basado en los valores
propios de M:
0 ( 7?) =  £ c y Z /ex p(A;Tj), (4.41)
;= i
donde los Zy y A; son, respectivamente, los vectores propios y valores propios de la matriz M. Pero 
M puede tener un valor propio nulo. En configuraciones en serie, con un número de canales múltiplo 
de 4, puede aparecer un segundo valor nulo. En estos casos se utiliza la expresión
N—2
0(il ) =  £  CjZjexp(hj'q) +  cW-iZ^_iT] + cnZ n - (4.42)
j=  i
Para hallar los coeficientes Cj, se usan las condiciones de frontera para plantear un sistema de ecua­
ciones con N  incógnitas (los cj) y N  ecuaciones.
Ejemplo 17 Para el ¡ntercambiador de la figura 4.5 halle la matriz M en términos del NTU.Plantee 
las condiciones de frontera y explique el método de solución, si están definidas las temperaturas 
de entrada. Suponga que Cm,'n corresponde al fluido frío. Halle las temperaturas adimensionales 
de salida, si NTU = 1.0, y C* = 0.4.
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Este ejemplo es bastante sencillo porque ambas corrientes están distribuidas en serie. Con 6f = 
d0/dr¡) para el paso de Cmin (canales 1, 3, 5, 7):
0,' =  ^ [ 0 2 - 0 i ]




, -  205 +  04]
7
07 = ---- ^-----[08 -  207 +  06]
y para el paso de Cmáx (canales 2, 4, 6, 8)






-N TU  x C
[05-204 + 03] 
[07 -  206 + 05]
e , =  N T U x e [&7_ 0g]_























Las condiciones de frontera se definen en las uniones de los canales.
Frío Caliente
03 (0) =  0| (0) 02(0) =  04(O)
03(1) =  05(1) 04 (1) =  06(1)
05(0) = 07(0) 06 (0) = 08(0)
y en los extremos, donde 0 7 ( 1) = 0C./ = 0 y 0 2 ( 1) = Oh,i = 1-
Entonces el problema se convierte en un sistema de ecuaciones no lineales, definidas no 
por un conjunto de ecuaciones algebraicas, sino por un sistema de ecuaciones diferenciales que 
dependen de rj, donde r¡ e  [0,1]. En este ejemplo hay 8 condiciones de frontera, 4 definidas 
en r¡ = 1 y las 4 restantes definidas en r¡ = 0, que se requieren para solucionar el sistema de 
ecuaciones diferenciales. Las condiciones de salida aparecen en r] = 1: 6 \ (1) = 0c,o y 08 (1) = 0/i,o- 
Operativamente el sistema de ecuaciones diferenciales se puede describir como una transformación 
de la forma




. 08(0) . . M i ) .
donde T  representa el método numérico de integración5 para obtener 0/(1) (por ejemplo Runge- 
Kutta, Euler, etc.). Como hay 4 condiciones de frontera que relacionan entre sí valores en rj = 0, 
resulta posible reducir el problema a 4 variables, seleccionadas arbitrariamente (se puede plantear 
también la solución con las 8 variables, aunque es más costoso computacionalmente):







06(0) . 08(0) _ . < fe0 ).
f(x) =
Entonces la función multivariable, de la que hay que buscar el 0 (vectorial) para resolver el sistema 
no lineal es
" < M i)-% (D  
f t» ( l) - 0 6 ( l)
07 (1) — 6cj  
02 (1) 0/í,/
donde x =  [02 (0) 03 (0) 05 (0) 06 (0)]; . Para obtener x que solucione la ecuación f(x ) = 0 se usa 
un método numérico de solución de sistemas de ecuaciones no lineales, por ejemplo el méto­
do de Newton-Raphson multivariable. La solución numérica está en el archivo de comandos 
script_IC8P.sce, que a su vez requiere las funciones fobj_8p y dteta_deta_8p (apéndice B). 
Con NTU = 1 y C* = 0.40 se obtiene 0/,,o = 08 (1) = 0.7264253 y 0C.O = 0j (1) = 0.4703774, figura 
4.6.
Otra opción es usar la ecuación 4.41 (suponiendo que no hay valores propios nulos). Para 
obtener los coeficientes cj se aplica primero en r¡ = 0
0 (0) = c\Z\ 4- C2Z 2 H b cgZg
5También se puede integrar en el sentido contrario, es decir, de r¡ =  1 a r¡ =  0.
didandn atfimenrfonal
Figura 4.6. Distribución de temperaturas adimensionales en un intercambiador de ocho placas.
Con las cuatro condiciones de frontera respectivas, O3 (0) = 6 \ (0), 8 2 (0 ) = 84 (0 ), 85 (0) = 87 (0 ), 
y 0 6 (0 ) = 8 s (0) se obtienen cuatro ecuaciones. Por ejemplo, empleando 83 (0 ) = 8 ¡ (0 )
0 =  ©3 (0 ) =  01 (0) =  C\ (Z¡ ¡ - Z ] . 3) +  C2 (Z2,1 - Z 2,3)H Cg(ZsA ~  Zgj)
donde Z,-,/ es el componente j  del vector Z/. Las cuatro ecuaciones restantes (para completar el 
sistema 8 x 8 ) se obtienen en rj = 1 con las condiciones de frontera 03 ( 1) = 65 ( 1 ), 84 ( 1 ) = 06 ( 1 ), 
Qj ( i )  = 0, y 02 (1) = 1. Por ejemplo, empleando 02 (1) = 1,
l= c \Z \ (2exp(Ai) +  c,Z2.2exp(A2) + • • • cgZ8,2exp(A8) .
De esta forma se tiene un sistema de ocho ecuaciones con ocho incógnitas que se resuelve 
numéricamente para hallar los c} .
Ejemplo 18 Para el intercambiador de calor de placas de la figura 4.7, halle las ecuaciones 
diferenciales (NO tiene que resolverlas) que gobiernan la temperatura en los canales en función 
de la distancia. Plantee las condiciones de frontera respectivas. Suponga que los coeficientes 
U y las capacidades caloríficas son independientes de la temperatura. También Cc = Cm¡n. Las
Caliente (C)
Figura 4.7. Esquema de flujos en un intercambiador de ocho placas.
ecuaciones deben quedar en términos de las variables adimensionales 9, r¡, NTU, y C*, donde
T - T cj
9  =
Thj-Tc,
y r¡ = x/L . Sugerencia: partir de la ecuación general para d9i/dr).
Canales fríos: 1, 3, 5, 7. Canales calientes: 2, 4, 6. Distribución de flujos (hacia arriba y hacia 
abajo)
Sección "fría" : todos en serie,
d9j NTU
di] Si N 
luego
[0 y + l — 2 d j  +  0 j - \ ]
con las condiciones de frontera
n t u  0 i l
~dr\ ~  6 ~  _
d93 NTU rn .
—  - + —  \94 -293 + 92}
d95 _  NTU
—  - - — [06-205 + 071 
d91 N TU , „
0, (0) =  03 (0) 
03(1) =  05 (O
05 (0) =  07(0).
Sección "caliente": serie-paralelo. Luego, para los canales 4 y 6, C¡ = Ch/2 = Cmín/(2C*) y
¿0 , 2NTU r „  .
dr¡ ~ S‘ N  t J+1 ~ 2dj + dj~ l]
^  = + ^ N T U  [0 3 - 2 0 2  + 0,]
^  = - y  NTU [05 -204 + 0}]
^  = - y N T U [ 0 7 - 2 0 6 + 05]
con las condiciones de frontera
04(1) = 06(1) = 0Lh 
03(1) = 05(1)
y, del balance de energía en la unión de las corrientes 4 y 6 para formar la corriente 2,
02(O) =  1[04 (O) +  06(O)]
Ejemplo 19 Una pasteurizadora tiene un intercambiador de 9 placas (figura 4.8). Cada placa 
tiene una superficie efectiva de 40cm (de ancho) por 80cm de alto; la separación es 4mm, y las 
conexiones tienen 80 mm de diámetro. Se propone usar este intercambiador para precalentar una 
corriente de leche de 400L/min que ingresa de los carrotanques a 20°C y se bombea a 25psi. 
El fluido de calentamiento será una corriente de 500L/min de agua a 90°C. Utilice el método 
simplificado (Raju/Chand) para establecer si es factible usar el intercambiador calculando la 
temperatura de salida y la caída de presión de la corriente de leche (obtenga ambas).
Datos: el factor de obstrucción ( fouling) del equipo es 3.5 x 10~5 m2 o C -W _1. Las propie­
dades físicas de los fluidos son (utilice estos valores):
cp K P
[k J .k g - '^ C - 1] [kg-m-1 -s_ l ] [W-rn-1 •°C- I | [kg -irr3]
agua 4.19 4.04xl0~4 0.6631 971.79
leche 3.3 2 .1 0 x l(T 3 0.51375 1032
Se suminstra también el gráfico para el método e-NTU (figura 4.9)
Utilizando las ecuaciones del método simplificado, con Dh = 8 mm, as = 1.6 x 10~3 m2, y 
G = w/as se obtienen C en kW/°C, y G en kg/(m2 • s)
fluido w C G
agua 8.09825 33.9325 5061.4
leche 6.88 22.704 4300
Frío (F) Caliente (C)
$) d) <t> é
a  —
(s) (10)
Figura 4.8. Esquema del ICP de la pasteurizadora.
rsrru
Figura 4.9. Diagrama eficiencia-NTU para el ICP de la pasteurizadora (adaptado de la referencia
[15]).
Usando Re = DG/mu y la ecuación 4.9 se obtiene h en W m 2 °C  1
fluido Re Pr h
agua 1.002 x 105 2.553 54.453
leche 1.638 x 104 13.489 25.300
Entonces se calcula el coeficiente de transferencia global
UD = 1 + - t 4 _ + 3 .5 x 10~2
- i
= 10.7654 W -m‘ 2-°C_ l .54.453 25.300
Con C* = 0.67 y la gráfica se obtiene e = 0.54 (una eficiencia muy baja) y 
Tc,  = Tc,¡ + e {ThJ -  Tc,¡) = 20 + 0.54 (90 -  20) = 57.8°C.
Para la caída de presión (en el lado de la leche) se calcula primero el término de fricción
2.5 
Re0
LvNc = 5 x 0.8 = 4 m
2G2Lp n ,„ , ,2 x 4 3 0 0 2 x0.8
^  =  W  =  0 3 6 1032x8x10-3  X4 =  2'3578MPa
como 2.3579 MPa es más de 25ps¡, el ICP no sirve (la caída de presión es exagerada). Para 
¡lustrar, se muestra también la caída de presión debida a las conexiones,
G = ------—  y = 1368.73 k g s -1 • n T 2
(w/4) x (0.08)
con Np = 1
G2
APconex = \.S— NP = 1361.5Pa;2p
y la diferencia de presión inducida por la diferencia de niveles entre la entrada y la salida:
pgL = 1032 x 9.8 x 0.8 = 8090.9Pa.
Como se ve en este caso, las efectos distintos a la fricción son despreciables.
Capítulo 5
Intercambiadores de flujo cruzado
5.1. Descripción
Los intercambiadores de calor de flujo cruzado (ICFC) son comunes en la industria automotriz 
y aeroespacial por su elevada densidad (suelen tener relaciones área transferencia/volumen ocupado 
mayores de 700m2/m 3), ya que en las aplicaciones típicas en esas industrias el peso y el espacio 
ocupado son limitados. Aunque no son tan comunes en las industrias de procesos, tienen aplicaciones 
en sistemas criogénicos, donde tienen la ventaja adicional de perder poco calor por su baja área 
superficial expuesta [6]. Existen ICFC de tubos y de placas, con y sin superficies extendidas, figura
5.1, pero todos tienen en común que las dos corrientes (fluido frío y fluido caliente) van en direcciones 
perpendiculares entre sí.
Figura 5.1. Ejemplos IC de flujo cruzado (fuentes: [13, p. 4-55], [271.
La clasificación de los ICFC, sin importar a qué subtipo pertenecen, depende del concepto de 
mezclado. Un flujo se clasifica como “no mezclado” cuando está dirigido, por ejemplo, cuando fluye 
a través de deflectores1. Un ICFC puede tener ambos fluidos no mezclados (por ejemplo, un ICFC 
de placas para el que el flujo ocurre en canales labrados a ambos lados del intercambiador), un fluido 
mezclado y el otro no, o ambos fluidos mezclados (figura 5.2).
1 El uso del término “mezclar” es desafortunado por que lleva a pensar erróneamente que las corrientes se mezclan, una 
mejor palabra sería “flujo dirigido” u “orientado”.
Igual que en la deducción de los métodos LMTD y NTU, en intercambiadores de flujo en una sola 
dirección la modelación de los ICFC se basa en la asunción de un coeficiente global de transferencia U 
constante, pero el área de transferencia se toma como un espacio bidimensional con coordenadas x , v. 
Para el caso sin mezcla a ambos lados, en un área de dimensiones X , Y , las ecuaciones diferenciales 
que describen la variación de la temperatura en función de las coordenadas se obtienen de un balance 
de energía sobre un elemento diferencial de área dA =  dxdy haciendo
f _  x UA
x ~ xwc
de forma que
y '= L ™  
y Y w c’
dT
d x '~  1




con las condiciones de frontera
T = Ti @x' = 0 
t = ti @ y = o.
(5.3)
(5.4)
En forma análoga, para el caso en el que hay flujo mezclado en uno de los lados (y en el otro no), el 
balance de energía lleva a




— 1 — exp
wc
WC
^1 -e x p ^ -
WC
(5.5)
Las soluciones analíticas de estas ecuaciones diferenciales están en forma de series de potencias, pero 
también están reportadas en forma gráfica en los términos usuales de Fj y NTU ([12, figura 16.17], 
[23, figura 8.5], [10, figura 2.15, tabla 2.2], [13, tabla 4.5.4], [6, tabla 8.2]).
5.2. Intercambiadores de tubos en flujo cruzado
5.2.1. Método de Kern para ICFC de tubos
Las aletas transversales (figura 5.1) mejoran la transferencia de calor y se consideran en el caso 
general de diseño. El lado de tubos, es decir, el flujo dentro de los tubos, es no mezclado, mientras 
que el flujo cruzado, que corresponde al flujo por fuera de los tubos, se considera flujo mezclado. 
El área se relaciona con el coeficiente de transferencia en la forma del método LMTD, es decir, 
Q =  UA x Ft x LMTD. El coeficente de transferencia global U depende de la transferencia de calor 
por el lado interno, no mezclado (h¡), y por el lado externo, mezclado (/?o). Las correlaciones usuales 









Figura 5.2. Diagramas de flujo cruzado.





Figura 5.3. Vistas frontales y laterales de un arreglo de tubos con aletas transversales.
de presión por el lado externo se usan las correlaciones de Jameson, Gunter y Shaw para h y /  en 
función de Re [12, figura 16.18]:
Para transferencia de calor, el diámetro equivalente De se define en la forma
2 (A f+ A f)
donde PP es el perímetro proyectado de un tubo, con aletas incluidas, visto lateralmente (figura 5.3), 
Af es el área de transferencia del tubo menos el área que ha perdido por la presencia de las aletas, y 
A f  es el área de transferencia de las aletas. PP, A \ y A f  deben tomarse para una misma longitud L 
del tubo, por ejemplo, 1 ft., o para la longitud total. Para aletas en forma de disco,
PP = 2[(2LNf b )+ L ], (5.7)
donde N f es el número de aletas por unidad de longitud y b la altura de la aleta. A f no incluye el 
borde externo de la aleta (sección 1.3);
Af  = 2LNf { |  x [(DE +  2b)2 -  £»£2] } . (5.8)
A! se calcula restando la longitud interrumpida por las aletas,
Af = kDE x [L -  (.LNfSf) ] , (5.9)
donde 8f es el espesor de la aleta. El flujo másico Gs se calcula en la forma usual, Gs = W /As, pero 
en este caso As es el área total de flujo a la entrada del ICFC menos las áreas ocupadas por los tubos 
y por las aletas:
As =  WL -  \Nt  x L x DE) -  [Nt  x  2LNf  x b8f \ (5.10)
donde W es el ancho de una hilera, y Nt es el número de tubos en una hilera. Con esto se obtiene 
Re =  DeGs/l¿ (la correlación da (hfDe/ K) x (Pr)-1 3̂ en función de Re).
Entonces, tomando como referencia para el área el lado interno de los tubos (es decir, usando A¡\ 
y despreciando la resistencia térmica del metal en los tubos y la coraza se tiene la expresión usual 
para U
1 1 1
Z7 =  ^  +  V  <5-n >
donde
r f -í~a
h f i= h f  ~ ^ L (5.12)A¡
donde £2 es la eficiencia de las aletas (sección 1.3).
Para el cálculo de la caída de presión, el diámetro volumétrico equivalente se define
Oév =  4 x 'T ÍL (5.13)
en función del volumen libre neto. VLn (definido como el volumen entre las líneas de centro de dos 
bancos de tubos verticales, menos los volúmenes de las porciones de tubo y aletas entre esas mismas
Figura 5.4. Esquema de un ICFC de tubos (sin aletas).
dos líneas) y la superficie friccional, Sf (definida como la superficie de tubos y aletas de los dos 
bancos que delimitan al volumen Vln> y que lo tocan). De estas dos definiciones
VLN = WLPr -  [/Vr x ^  {DE) 2 l ]  -  { n t  x  8f Nf L x |  [(DE +  2b)2 -  (D£)2] } (5.14)
S? = NT x L x ( A f  + A '), (5.15)
donde W y L son el ancho y la longitud del arreglo de tubos, Pj es la separación entre dos hileras 
de tubos, DE es el diámetro externo, y Nt es el número de tubos en una hilera. Las correlaciones de 
Jameson, Gunter y Shaw incluyen el cálculo de la caída de presión en psi haciendo
— M f n t r5.22 x 1010 xryevx s
con L y D'ev en ft, y Gs en Ib ■ h 1 ■ ft-2, / ,  en (ft/in)2 (no es adimensional) se puede encontrar también 
en [ 12, figura 16.18 ] en función de Re. L es la longitud de trayectoria, S j  es la distancia de separación 
entre los centros de dos tubos de una misma hilera, y es la separación entre los centros de los dos 
tubos más cercanos en dos hileras contiguas.
Ejemplo 20 En su planta se obtiene vapor sobrecalentado de caldera a 400°F. Se ha encontrado 
que el circuito de vapor está subutilizado, así que se propone usar el vapor para precalentar el aire 
atmosférico que se alimenta a la caldera. En la propuesta se toma una sección del ducto de aire de
1.5 m de longitud, 80 cm de ancho y 40 cm de alto, para instalar un arreglo de tubos aleteados, 
por el que circulan 20000lb/h de vapor en tubos IPS 1"-Sch 80, con aletas de 50 milésimas de 
pulgada de espesor y 2” de diámetro (medido desde el centro del tubo), que tienen una eficiencia 
del 62% y están separadas 2cm entre sí. Si el aire circula a 15 000CFM (pies cúbicos por minuto), 
¿cuál será su temperatura de salida del montaje? La obstrucción es despreciable.
Datos: con espaciamiento de 1 in caben 19 hileras de tubos, cada una con 5 tubos (la figura 5.4 
sirve como guía). Para el aire, las propiedades se pueden tomar como cp = 0 .25BTU lb ~ l ^ F “ 1,
jU =  0.02cp, p =  7.4845 x 1(T2 I b - f r 3 (como gas ideal), k: =  0.0160B T U -h '1 f r 1 •°F~1. Para 
el vapor, Cp =  0.21 BTU Ib-1 “F-1.
Para el lado del vapor (tubos) se tomará un coeficiente de transferencia de 1500 BTU • h_ 1 • ft~2 0 F~1, 
para el lado externo (aire) hf¡ se calcula con Re = DeGs/¡i y Gs = w¡As, luego el primer paso es 
calcular As con la geometría del intercambiador. Visto de frente, el espacio de entrada al intercam­
biador es una ventana de 40x80 cm, luego, con tubos de DE = 1.32in =  0.11 ft y DI =  0.957in 
se obtiene
b =  0.34 in =  2.833 x 10_2ft 
8f  = 0.05 in =  4.167 x 10-3ft 
L = 800 mm =  2.6247 ft 
IV =  400 mm =  1.3123 ft
(L es la longitud de los tubos). Con la ecuación 5.8 se obtiene As = 1.9545 ft2. Con w =
15000 ft3 x 7.4845 x 10“2lb-ft“3 =  67360 Ib -h"1 se obtiene G = w/As =  34464.3 I b h -1 ft“2.
Para el diámetro equivalente se hace
ft 15 aletas f  n  22 — 1.322 i ^ „ „ „ 2^.9693 ft
„ n - , 1Af  = 2 x 2.6247—— x    x  ̂ -  x ---- — —  \ =  0 S
J tubo ft \  4 144 J
a/ ~ 15 aletas 4.167x 10 3 ft , 1A =  ;rx 0 .1 1 ftx <  2.6247 ft — 2.6247 ft x    x ------------------- aletas > =  0.8503 ft
PP = 2
de forma que
/  15 aletas ft \  "1
í 2 x 2.6247ft x  -  x 2 833 x 10~2-ale taJ +2.6247 ft =  9.7109 ft
(0.9263 +  0.8503)
De = 2-------— - — - =  0.1193 ft
n  (9.7109)
y (con el factor de conversión lcp =  2.42 Ib/ (h ft)
^  =  0.1193 x 34464.3 
ju 0.02 x 2.42
Empleando [12, figura 16.18] se obtiene
* ( * ) ( ¥ ) ' * - » >
de donde hf =  36.66BTU •h" 1 • ft-2 • ° F '1, y
_  „  [0.8503 + 0.62(0.9693)] _
*" = 3666 * 1------- 51*76------ ~  = 80-9'
con lo que se obtiene el coeficiente de transferencia,
í/ =  (1 5 0 0 - '+ 8 0 .9 r , r ‘ =76.77 B T U - h - '- f t - ^ F - 1.
El siguiente paso es emplear el método P-NTU [23, figura 8.5], con el parámetro P definido como
T\,0 — T\j
Tv - T u
y ^(Cmix/CUnmix,NTU). Cmix = 16840 BTU /(h-°F) corresponde ai aire, y
Qmmix = 42000 BTU /(h -°F), luego Cmix/CunmiX =4.01. El área de transferencia (de referencia) 
corresponde al área interna de los tubos, luego con
. 5tubos 2.6247ft2 0.957,. .A = 19hileras x —  x  - x n  x ——— ft = 62.472ft2
hilera tubo 12
se obtiene
UA UA 76.77 x 62.472 „  _
NTUj = —  = —  = ------— —----= 0.291
C i Cair 1 6 8 4 0
Empleando [23, figura 8.5-d], se obtiene P\ (4.0,0.29) = 0.22 y
^1,0 =  1̂,/ “I" (Ti4 ~  ^1,/)
= 68 + 0.22(400-68)
=  1 4 1 .0 ° F
Luego, la temperatura de salida del aire es 141 °F.
Se deja como ejercicio para el lector repetir la solución tomando el vapor como corriente 1 y
verificar si el resultado es igual.
Ejemplo 21 Se obtiene una corriente de 100 000 Ib - h—1 aire caliente a 250°F como purga de 
un secador. Este aire caliente se aprovecha en un ducto en el que se han puesto en la dirección 
perpendicular al flujo de aire, unos tubos por los que circula agua, que se calienta de 150°F 
hasta 190°F. El aire sale a 200°F. Usando un factor de obstrucción de 0.0030 BTU -1 h-ft2 para 
cada uno de los dos lados calcule la cantidad de tubos necesaria para obtener estos cambios de 
temperatura.
Datos: el ducto tiene 4 ft x 4 ft de área frontal, y ocupa 4 ft de longitud. Los tubos son de 1 in 
BWG-14 (diámetros interno y externo: 0.834 in, 1 in). Las aletas tienen 3/8" de alto y 35 milésimas 
de pulgada de espesor, espaciadas 1/8 de pulgada; su conductividad es 60 B T U h -1 - ft“ 1 ^ F-1. 
Los tubos se encuentran en disposición triangular (equilátera) con Pp =2.25in (figura 2.2).
Estrategia de solución: hay que obtener el área de transferencia con el método LMTD, ha­
ciendo A = Q¡ (U x Ft x LMTD). Pero U depende de la geometría del montaje, que a su vez 
está relacionada con el área, porque se debe cumplir que A sea igual al producto (número de 
hileras de tubos) x (área de una hilera de tubos). Por eso es necesario el siguiente proceso 
iterativo:
1. Se inicia suponiendo que hay una sola hilera de tubos.
2. Con esta geometría se calcula U.
3. Se estima A, y de allí se recalcula el número de hileras de tubos.
4. Se va de nuevo al paso 2.
5. El procedimiento 2-4 se repite hasta la convergencia del número de tubos.
Temperaturas: el fluido caliente es el aire (mezclado) y el fluido frío, el agua (no mezcla­
do). Luego con T\ = 250, T2 = 200, t\ = 150, y t2 = 190 se obtiene LMTD = 54.84°F, R = 
(Ti -  T2) / (/1 - 12) = 1.25, y S = (t2 -  t i ) / (Ti -  T¡) = 0.40. Luego FT = 0.90 [12, figura 16.17B ].
Geometría: el número de tubos que se pueden acomodar en área de flujo, de 4 ft x 4 ft, se 
calcula usando el Pp:
± ^  = 2133
2.25 ’
pero se toman 20 tubos por cada hilera para dejar una tolerancia en el montaje (aunque en un 
montaje en triángulo se alternarían hileras de 19 y 20 tubos, pero se deja 20 por simplicidad). 
Las demás dimensiones del lado del aire se calculan usando las fórmulas descritas en esta sección 
(Af y A! corresponden a 1 ft de un solo tubo, As es el área de flujo libre del aire en el ducto visto 
de frente):
Parámetro A¡ (ft2) A! (ft2) PP(ft) As (ft )̂
Valor 2.16 0.1885 14 7.933
Por el lado del agua (flujo dentro de los tubos), el área de flujo se obtiene multiplicando el área 
transversal de un tubo por el número de tubos As = 20 x 3.792 x 10~3 = 0.07584 ft2. Esta es el 
área de flujo de una hilera.
Cálculo de U : por simplicidad, para el agua se calcula el coeficiente de transferencia usando la 
velocidad lineal de flujo (1.83ft/s) y la correlación de [12, Apéndice, figura 25], como se sugiere 





= 220.45 BTU  • h "1 • f t '2 0 F "1.
Para el aire se utilizan las propiedades ju = 0.052 Ib/(ft-h), Cp = 0.25 B T U • Ib -°F , k  






= 20.03 BTU -h-1 f r 2 o F -1.
La eficiencia de la aleta se obtiene de [12, figura 16.13a], con los parámetros re/r¡, — 1.75 y 
(>V -  n>) VhjTiKyb) = 0.51 (figura 1.5), se obtiene í i  = 0.92 y
h„=  <-OÁ' +AA hf
A¡






=  105.6BTUh_1 ft_ 2 °F_1.
Estimación del número de hileras: la carga térmica se obtiene con el cambio en la temperatura 
del aire Q = WCpAT = 1.25 x 106 BTU/h; y con esta se obtiene el área total de transferencia 
requerida. Entonces
\  _  Q l-25 x l0 6 23? °2 ft2
Up* Fj x LMTD 105.6x0.90x54.84
El área de transferencia de una hilera de tubos se obtiene con el área interna del tubo por unidad de 
longitud (la superficie interna es la superficie de referencia), es decir que A¡ = n  x 0.834 in x 1 ft = 
0.2183 ft2 y que el área de transferencia de una hilera es 20 x 4 x  0.2183 = 17.46 ft2. Luego, se 
requieren catorce hileras de tubos (239.83/17.46= 13.73).
Iteración usando 14 hileras: primero se calcula el coeficiente de transferencia del agua. El flujo 
de agua se obtiene del balance de energía (es 312001b*h_1). Así
31200
G =  —— —— — —— — 1 = 29385.17
20 x 14 x 3.792 x 10"2
y la velocidad lineal es 0.15 ft/s (fuera de escala en la gráfica). Luego se utiliza la expresión [23, 
tabla 8.10]:
Nu = [(3.66)3 +  (1.61)3 (Pe) (D/L)] ' /3
con Re = DG/¡i =  (0.834/12x29385.17) /0.895 =  2281.9, k  =  0.398 BTU-h-1 ft-1 °F _1, y 
Pe = (DGCp) / k  =  0.0695x29385.17 x 1.0/0.398 =  5131.3, se obtiene Nu = 7.4954314. Así
, K x Nu 0.398x7.4954314 , 7o ,
h=  — —  = --------—— ---- = 42.92347 BTU • h- . f r 2 oF_1D 0.0695




32.0175BTU-h-1 ft“ 2 ° F _1
1.25 x lO 6A —  ______________________________________ _  *7Q 1 Q  f U
32.0175x0.90x54.84 ‘
Con esto el número de hileras requeridas es 45 (ya que 791.0/17.46 = 45.3). Pero no caben en 
los 4 ft disponibles: la separación entre dos hileras contiguas es 1.95 in (2.25 x sen(60°)), luego la 
longitud requerida es 45 x 1.95/12 = 7.31 ft. No es posible cumplir los requisitos de temperatura 
con el segmento de ducto disponible.
5.2.2. Método de Kays y London para ICFC de tubos
En este método se emplea la eficiencia global de superficie2, r¡ en lugar de la eficiencia de aleta £2, 
de esta forma para un ICFC con superficies extendidas en ambos lados U (con un área de referencia 
Ai correspondiente al lado interno de los tubos), se obtiene
Las correlaciones del método se obtuvieron del trabajo experimental de Kays y London, quienes 
analizaron numerosas configuraciones de ICFC para producir gráficas de (St)(Pr)2//3 vs. Re ([11,
donde Amin es el área mínima de flujo libre, y el diámetro hidráulico se calcula con el área de transfe­
rencia de calor,
ya que LAmín es el volumen mínimo de flujo libre. Con estas definiciones se obtienen los números 
adimensionales: St =  h/Gcp, Pr =  c p ¡i / k , Re =  GDh/fi.
Nota Como alternativa a las gráficas de Kays y London, se pueden utilizar expresiones 
analíticas para h en el flujo a través de un banco de tubos, ver [23, tabla 8.10], [13, p. 4-77].
Para estimar la caída de presión, se emplea la expresión [10, capítulo 9], [11, capítulo 2]
Las densidades pz y pfí corresponden a la entrada y salida, respectivamente, mientras que p es el 
promedio calculado en la forma
El factor de fricción está correlacionado gráficamente para los mismos casos que h, de modo que 
/ (Re), aunque se pueden encontrar correlaciones analíticas para /  en la referencia [13].
2Para hacer conversiones entre valores de eficiencia r¡ y Cl se puede emplear la ecuación 1.21.
3En [10. capítulo 91, se encuentra una buena descripción de este método, pero no se incluyen todas las gráficas.
U 7¡jhj Aj T¡o¡lo
1 _  1 ! A¡ 1
(5.17)
capítulo 10])3 y cocientes de área efectiva sobre área proyectada. El flujo másico por unidad de área 
se define como
(5.18)
Los otros términos son
donde A y, es el área frontal, y
Ai A j+ A ! _  4L
^mín ^mín Dh
5.3. Intercambiadores de placas en flujo cruzado
El procedimiento es muy similar al descrito para ICFC de tubos, pero como el área efectiva puede 
ser distinta al área proyectada, es necesario definir como área de referencia el área correspondiente a 
uno de los dos flujos (a diferencia de los intercambiadores de placas convencionales). Así, si el área 
de referencia es Ai, la ecuación 5.17 se rescribe
1 1 A2 1
77 =  — +  7 - — 7—. (5.19)U T]\h\ A 1 772/12
De la misma forma que en la sección anterior los coeficientes de transferencia se basan en correlacio­





(* ,+  1 - c 2) + 2 ( £ í  -  l )  + / ^  -  ( , - * , - * > )  £ i '
\Po /  ^mm P Po_ (5.20)
que depende de las densidades pz y pn del fluido a la entrada y a la salida del intercambiador. El 
término /  se obtiene de las mismas gráficas de la correlación para h, mientras que los coeficientes de 
pérdida a la entrada y a la salida, kc y ke, dependen del tipo de superficie, [13, figura 4.3.14]. Para las 
correlaciones, el número de Reynolds se obtiene de
Re =  4^ p  (5.21)
donde r/, es el radio hidraúlico obtenido con varios parámetros geométricos (aunque también puede 
estar especificado para el intercambiador):
■ a: Área de transferencia/Volumen ocupado por el intercambiador.
■ J3: Área de transferencia/Volumen entre placas.
■ o: Área de flujo libre/Área frontal.
■ a: Espesor de placa.
■ b: Separación entre placas.
Estos parámetros definen también los términos faltantes en la expresión para la caída de presión. Los 
parámetros a, b permiten calcular a  para ambos lados:
«, =  A ' b‘
b¡ +  b j  +  'la
(los subíndices z, j  sirven para diferenciar los dos lados del intercambiador). El radio hidraúlico y a  
se relacionan mediante
o  =  ar/,,
también
A, =  aV,
Amín —
y
En estas expresiones, Afr es el área frontal, el área de la cara del intercambiador expuesta al flujo; Ac 
es el área de flujo libre, que sirve para calcular G = W/Ac; y V es el volumen del intercambiador.
Si la superficie extendida consta de corrugaciones verticales la eficiencia global r¡ de la superficie 
extendida se obtiene calculando £2 en la forma usual
^  _  tanh mi 
mi ’
donde el factor m depende del espesor 8 de la aleta (o corrugación)
Para casos más complejos en [13, tabla 4.3.5] se dan expresiones para calcular £1 (o T]/, según la 
nomenclatura de la fuente).
Capítulo 6
Operaciones basadas en radiación
6.1. Teoría previa
La transmisión de energía por radiación no requiere un medio de propagación, de modo que puede 
ocurrir en el vacío, a diferencia de la conducción y la convección. La radiación electromagnética se 
puede interpretar como una onda o como una partícula carente de masa (por eso se habla de fotones, 
“partículas de luz”)1. La radiación electromagnética (EM) se describe con dos parámetros: la longitud 
de onda A y la frecuencia / ,  relacionados entre sí mediante un factor de proporcionalidad Cq
Cq es la velocidad de propagación de la radiación electromagnética: en forma aproximada se puede 
tomar como la velocidad de la luz en el vacío2. Todo cuerpo cuya temperatura esté por encima del 
cero absoluto (0 K) emite radiación en forma de fotones debido a su energía interna. Según la teoría 
cuántica, un fotón tiene asociada una energía específica que depende de su frecuencia (o longitud de 
onda) según la expresión
E = h f, (6.2)
donde h es la constante de Planck, 6.6260755 x 10~34J • s. De esta forma la energía transmitida por 
radiación es directamente proporcional a la frecuencia e inversamente proporcional a la longitud de 
onda. La radiación de más alta energía corresponde a los rayos gamma, mientras que la radiación 
de más baja energía se encuentra en el extremo opuesto del espectro; por ejemplo, transmisiones de 
radio AM (figura 6.1). En la parte media del espectro se encuentran la radiación visible, la radiación 
infrarroja y la radiación de microondas; de estas, la radiación infrarroja y la radiación de microondas 
tienen interés para la transmisión de energía en forma de calor.
La radiación incidente sobre un cuerpo puede ser absorbida, transmitida o reflejada. La propor­
ción de la energía asociada a la radiación que se absorbe, transmite, o refleja se describe con tres 
parámetros, llamados absortividad (a), transmisividad (T) y reflectividad (p). Cada uno de ellos se
1 De hecho, la hipótesis de DeBroglie extiende la interpretación dual onda-partícula a la materia en general.
2La velocidad de la luz no es constante; depende del medio de propagación, por eso existe el fenómeno de refracción. Pero
la velocidad de la luz en el vacío es una constante física fundamental, igual a 2.99792458 x 108 m • s~ 1.
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Figura 6.1. Espectro electromagnético [28]
encuentra en el intervalo [0,1] y se cumple que
a + z + p = 1. (6.3)
Un cuerpo negro se define como un objeto de referencia que absorbe toda la radiación que incide 
sobre él o, en otras palabras, para un cuerpo negro a = 1. Pero el cuerpo negro también puede emitir 
radiación. Su energía, para una longitud de onda dada, 110 depende del material del que está hecho, 
sino de la temperatura. La ley de Planck para la radiación del cuerpo negro3,
InhCl I
1 =   T T 7— \ --------  ( 6 4 )A cxn ( hCi' _ i
relaciona la radiación espectral (energía emitida por unidad de tiempo, por unidad de área, por unidad 
de longitud de onda, en unidades de W • m 2 ■ m 1) con la longitud de onda y la temperatura absoluta 
T. El término k¡¡ es la constante de Boltzmann: 1.3806503 x 10 ~23 m2 kg s~2 K 1. Integrando sobre 
todas las longitudes de onda, se obtiene la emisión del cuerpo negro en función de la temperatura, 
Eh = J(T Id X:
Eh = o T \ (6.5)
donde o es la constante de Slefan-Boltzmann, 5.67051 x 10“8W m 2 K J. Para una temperatura T, 
la emisión del cuerpo negro es el límite superior de emisión4, ya que es el emisor perfecto; la emisión 
de un objeto real, llamado “cuerpo gris” por oposición al “cuerpo negro”, es una fracción de £/,. Esto 
permite definir la emisividad £ como el factor de proporcionalidad entre la emisión del cuerpo negro 
y la emisión E del cuerpo gris (es decir, de un objeto real),
E -  eoT4. (6 .6)
Para el intercambio de calor entre dos superficies de diferentes temperaturas-', 7}, y Tc, la ecuación 6.6 
permite obtener Q en función de la geometría del sistema como
f  = I’ O {T¿ -  T¿), (6.7)
3 Planck, M. "Sobre la ley de distribución de energía en el espectro normal” . Annalen der Physik, Vol. 4, p. 553 (1901).
■*En general, una superficie que tiene una buena absorción también es un buen radiador.
5Las leyes de la termodinámica se aplican a la transmisión de calor por radiación como en cualquier otro caso. Solo puede
haber transferencia de energía entre dos objetos si sus temperaturas son distintas.
donde A es un área de referencia y F un factor de forma. Por ejemplo, para dos superficies planas 
paralelas.
(\ /£c) +  0 / efc) — 1 
para dos cilindros “infinitos” o esferas concéntricos
(l/ec) +  (Ac/A¡,)(l/ei, — 1) ’
donde Ac/A¡t = Di,/Dc para los cilindros; Ac/A¡, = (Di,/Dc)2 para las esferas. En ambos casos, el 
área de referencia en Q/A es Ac.
La ecuación 6.7 omite el efecto del medio en el que ocurre la transmisión de energía por radiación: 
debido a que las moléculas absorben y emiten radiación en frecuencias específicas que dependen de 
su estructura, la cantidad de energía transferida depende de la naturaleza del medio6. Los efectos 
del medio transmisor dependen de la emisividad de los gases presentes en el sistema. Los gases 
diatómicos, por ejemplo N-> y Cb, tienen bajas emisividades; el C O  tiene una emisividad media; y 
CO2, SO2 y HtO tienen emisividades altas. Los efectos del aire, que es más que todo una mezcla 
de N 2  y O 2 , se pueden despreciar, pero en una mezcla de gases de combustión aparecen compuestos 
de emisividad elevada, principalmente H 2 O y C O 2 , que tienen efectos apreciables. La ley de Beer 
(también conocida como ley de Beer-Lambert o ley de Beer-Lambert-Bouguer) describe cómo la 
intensidad de la radiación decae exponencialmente al atravesar un medio (por ejemplo, sirve para 
explicar la oscuridad en las profundidades de los océanos) en términos de la absorbancia A y la 
distancia que recorre la luz en el medio, /:
A = log (  ̂J = -Cicle (6.8)
donde lo e I\ son, respectivamente, las intensidades en / = 0. y en / = lc, y a, es el coeficiente de
absorción (o absortividad molar), que se relaciona con la longitud de onda mediante el coeficiente de
extinción k%, según la ecuación
470bOc = —j± .  (6.9)
Los efectos radiativos en gases de combustión dependen mayormente de las moléculas de C O 2 y 
H 2 O (que tienen una alta emisividad), por eso en el desarrollo de Hottel7 la emisividad de la mezcla 
de gases depende de la temperatura, la presión y de una “longitud media de haz”, L. análoga a /, en 
la ley de Beer en la forma
= C c 0 : £C02.1bar +  CH20£H2C>.lbar-A£ (6.10)
donde
« £, es la emisividad de la sustancia i en función de la temperatura absoluta del gas, Tv. y del 
producto de su presión parcial por la longitud media de haz, P¡L. donde P¡ = y¡P.
6Los colores del cielo se deben a las propiedades de las moléculas de los gases presentes en ia atmósfera: por ejemplo, en 
http: //www. sciencemadesimple. com/sky_blue.html se encuentra una explicación acerca del porqué el cielo es azul.
7Hottel. H. C. Hcat transmission. 3rd ed. (1954).
■ Ci es un factor de corrección por presión, depende de P¡L y P. Cuando P = 1 bar se tiene 
corrección nula, es decir C¿ =  1.
■ Ae es la reducción en la emisividad por efectos de absorción en la mezcla gaseosa, depende del 
cociente fk 2o /  (fy>o +  ̂ co2) y del producto (/h2o + Pco2)L-
Estos parámetros se pueden encontrar en forma gráfica en [6, figuras 2.40-2.44], aunque en otras 
fuentes la corrección se aplica como un porcentaje del calor transferido ([12, figuras 19-12, 19-13]), 
en lugar de Ae. El calor transferido entre una superficie de área Aw, de temperatura Tw y el gas a Tg es
Q = &AW [£gTg — 0Cg7̂ J]. (6.11)
Donde Tg es la temperatura del gas y Tw la temperatura de la pared. La absortividad del gas se obtiene
a partir de la emisividad de sus componentes haciendo




A a  =  Ae.
(6.13)
(6.14)
6.2. Aplicación al diseño de hornos
Un homo se puede definir como un espacio en que hay transferencia de calor hacia una superficie 
confinada dentro de dicho espacio, distinta de las paredes8. Existen numerosos tipos de hornos, pero 
esta sección se dedicará a aquellos que aprovechan la entalpia de los gases de combustión por ser más 
comunes en procesos químicos; por ejemplo, pirólisis. Este tipo de hornos se construye con tubos 
que atraviesan el volumen del horno, de modo que la energía se transfiere de los gases calientes hacia 
la superficie de los tubos. En el diseño se dividen en dos zonas: una radiativa, y otra convectiva,
según el tipo de mecanismo de transferencia de calor que predomine en cada una (figura 6.2). La
zona radiativa corresponde al espacio en que ocurre la combustión, mientras que la zona convectiva 
queda usualmente “fuera de vista” de las llamas de la zona radiativa, y puede situarse en la salida del 
horno, donde se trata de aprovechar la entalpia de los gases de combustión (es preciso aclarar que 
en ambas zonas se presentan los dos mecanismos de transferencia, pero predomina uno). El flujo de 
calor Q transferido en el homo, obtenido del balance de energía, es igual a la suma de los flujos de 
calor transferidos en la zona radiativa (zr) y la zona convectiva (zc)
Q = Qzr + Qzc j
y el porcentaje de Q que corresponde a cada zona está usualmente entre 40 % y 50 % [6].
Siguiendo el método de Berman9, en la zona convectiva se utiliza un coeficiente de transferen­
cia ht para los efectos convectivos, mientras que los efectos radiativos se cuantifican con la misma
8Dentro de esta definición cabe, por ejemplo, la cámara de combustión de una caldera.
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Figura 6.2. Esquema de las secciones de un homo.
ecuación de la convección, pero usando un coeficiente equivalente hr. De esta forma se obtiene un 
coeficiente único para el gas,
A« =  (l+ /c )(* c  +  M , (6.15)
donde f c es el coeficiente de Berman (en ausencia de mejor información se puede tomar como «  0). 
Los otros coeficientes se obtienen de las expresiones
hc = 1.273 (rg)0'28 (G)0-6 Q - )  




con la temperatura del gas en Kelvin, el flujo másico por unidad de área G en kg • s_1 • m~2 (obte­
nido con el área de flujo disponible entre los tubos). El diámetro externo de los tubos dG en m. De esta 
forma, la temperatura 7¡ de la superficie del tubo determina la transferencia de calor en la sección
Qzc — Azchg (Tg Ts) . (6.18)
En la zona radiativa el porcentaje típico de transferencia debida a la radiación está cerca de 90 %, 
pero la contribución convectiva no se puede despreciar del todo. En principio, se puede utilizar la 
ecuación 6.11 para estimar la transferencia de calor por radiación, con L (que es el espesor estimado 
de la capa de gas) calculado según la tabla 6.1, pero el método de Lobo y Evans permite obtener el 
flujo total de calor con las dos contribuciones (convección y radiación) [6, capítulo 13], [12, capítulo 
19], [23, capítulo 8]
Qzt =  (aAcp) .9 o  (T* -  l f )  + hgA, (Tg -  Ts) . (6.19)
Tabla 6.1. Longitud media de haz para hornos.
Homo rectangular
largo:ancho:alto L
1:1:1-1:1:3, 1:2:1-1:2:4 (2/3) V '/3
l:l:4-l:l:oo l.Ox lado mínimo
1:2:5-1:2:8 1.3x lado mínimo
1:3:3-l:«»:oo 1.8x lado mínimo
Homo cilindrico
diámetro:alto L
1:1 2/3 x diámetro
l:l-l:oo l.Ox diámetro
Los términos de la ecuación 6.19 se definen así:
■ Acp: “área equivalente de la superficie fría”, que se estima con el número de tubos en la sección 
multiplicado por el área entre dos tubos, medida entre sus centros.
■ At: área superficial de los tubos, calculada con el número total de tubos en la sección y su 
diámetro externo.
■ a : factor de absorción del tubo. Se puede obtener en función del cociente entre la distancia 
centro-centro de los tubos y el diámetro, [6, figura 13.10], [12, figura 19.11].
■ hg: coeficiente de convección en la zona radiativa (no debe confundirse con hg calculado en la 
zona convectiva).
■ &: factor total de intercambio. Se puede obtener en función de (At — aAcp) /ocAcp y la emisi- 
vidad del gas [12, figura 19.15], [6, figura 13.12].
■ Tf , Ts: temperaturas de llama y de superficie.
Son posibles algunas simplificaciones, &  «  0.57, hg «  11.35W m -2 °C -1, a  «  1 (si hay más de 
dos hileras de profundidad), y At «  2aAcp, con las que se obtiene
(Tg4 -  T;») +  2hg (Tg -  Ti). (6.20)
Otra forma, aún más simplificada, de obtener Qzr es la expresión de Wilson, Lobo y Hottel10:
Qzr_____________ 1__________________
Qf ~  1 +  (G 74200) y/Q r/ioA cp )" (6'2 ' }
que depende de la relación G' =(fiujo másico de aire)/(flujo másico de combustible) y del calor QF 
liberado por el combustible. Sin embargo la ecuación 6.21 tiene varias limitaciones: Q/A debe estar
lüWilson. D. W., W. E. Lobo. H. C. Hottel. Industrial and Engineering Chemistry, vol. 24, pp. 486-493 (1932), citada en 
[12, capítulo 19]
entre 5 OOOBTU • h 1 • ft 2 y 30000BTU • h_I • ft 2; el exceso de aire en la combustión debe estar 
entre 5 % y 80 %, y la temperatura en los tubos debe estar cercana a 400°F.
Ejemplo 22 En un prototipo de escala reducida se obtuvo una temperatura del gas de 1572°F y 
una temperatura de los tubos de 758°F. El análisis de los gases de combustión mostró yco2 = 0 .0 8  
y J h 2o  = 0.03. El diseño del horno a escala completa tiene solo una zona de tipo radiativo, con 
un área estimada de transferencia (tubos) de 2000ft2 y un espesor estimado de la capa de gas de 
lf t . Se estima que la emisidad de superficie de los tubos es £s = 0.21. Entonces ¿cuánto calor se
puede transferir para la reacción de pirólisis en el horno de escala completa?
Como el horno solo tiene una sección, basta calcular Qzr, pero se muestran tres alternativas 
de solución para ¡lustrar los métodos de este capítulo.
Alternativa 1: ingenuamente se utiliza la emisividad de la superficie de los tubos:
Q = Aa[egT4 - £ sT4]. (6.22)
Para obtener eg se utilizan las fracciones molares de agua y dióxido de carbono en el gas, L =
lft = 0.3048 m, P = 1 bar, y P¿ = y¿P para calcular los parámetros P¡L,
Ph2oL = 0.03 x  105 x 0.3048 = 0.914 kN • n T 1
Pco2L = 0.08 x 105 x 0.3048 = 2.44 kN • n T 1,
De [6, figuras 2.40, 2.41 ], con Tg = 1128.71 K , se estiman las emisividades de los componentes
individuales de la mezcla de gases:
£H:0 = 0.125 
£co2 =  005.
El factor de corrección Ae en la ecuación 6.10 depende de
(Ph2o+Pco2 )L) = 3.35kN • irT 1
 ^ < 1—  = 0.2725.
Pu2o+Pco2
y se estima Ae « 0  [6, figura 2.44]. Entonces, usando la ecuación 6.10 se obtiene eg «0.175, que 
se reemplaza en la ecuación 6.22, con A = 2000 ft2 = 185.81m2, Tg = 1128.71 K, y Ts = 676.48K:
Q=  185.81 x 5.67051 x 10-8 x |o.l75 x (1128.71)4 -0.21 x (Ó76.48)4] = 2.529 MW 
Alternativa 2: se usa la absortividad del gas a la temperatura de la superficie de los tubos:
Q = Ao[egT4 - a gT4} (6.23)
con ag corregido a la temperatura Ts según la ecuación 6.12. El factor de corrección
se aplica a las emisividades para obtener aH2o = 0.17435 y Oco2 = 0.09764. Como Aa = Ae = 0 
se obtiene
ag = 0.17435 + 0.06974 = 0.24409.
Remplazando valores en la ecuación 6.23 se obtiene
Q = 185.81 x 5.67051 x 10~8 x [o.l75 x (1128.71)4 — 0.24409 x (Ó76.48)4] = 2.454MW.
Alternativa 3: se suman las contribuciones convectiva y radiativa siguiendo el método de 
Lobo/Evans (ecuación 6.19): a falta de mejor información se asume que A, = 185.81 m2 = 2aA cP; 
luego se puede usar la forma simplificada, ecuación 6.20:
Q = <xAcp [& o  (7 / -  Ts4) + 2hg (Tg -  7*,)]
con hg = 11.35W m _ 2 o C _1 y GcAcp = 92.90m2. El factor total de intercambio se obtiene con 
(A, — aAcp) /(XACp = 1 y £g =0.175, así &  = 0.3 [6, figura 13.12]. De esta forma:
Q = 92.90 [o.3x 5.67051 x  10~8 x  ((1128.71)4 -  (676.48)4)  +
2 x 11.35 x (1128.71-676.48) = 3.188MW.
Al incluir las dos contribuciones, radiativa y convectiva, la alternativa 3 proporciona un esti­
mado mucho mayor de Q.
6.3. Aplicaciones de radiación de microondas
La absorción de la radiación de microondas se usa para inducir aumento de temperatura en ma­
teriales y alimentos, por eso usualmente se reservan las bandas de 896 MHz, 915 MHz, 2375 MHz, 
y 2450 MHz para usos industriales, científicos y médicos (en particular, la banda de 2450 MHz se 
usa en los hornos domésticos). El efecto de la radiación de microondas es útil para el calentamiento 
porque no se limita a la superficie del cuerpo irradiado, como puede ocurrir con la radiación visible.
A escala molecular, la absorción y dispersión de la energía de microondas depende, más que todo, 
de la rotación de las moléculas (sobre todo de las moléculas pequeñas o dipolares), la migración de 
iones en solución y la relajación de cadenas de moléculas en proteínas o en agua [19]. Las propieda­
des dieléctricas de los materiales o las sustancias dependen de estos efectos y se cuantifican con la 
permitividad relativa compleja [5, 19],
e* ==£/ +  |£,/> (6.24)
cuya parte real, e', se relaciona con la capacidad del material para almacenar energía; mientras que 
la parte imaginaria, e" (llamado “factor dieléctrico de pérdida”), se relaciona con la capacidad de 
convertir energía electromagnética en energía térmica. Utilizando £*, el ángulo de pérdida se define
que sirve para predecir la atenuación de la radiación. En forma análoga a la ecuación 6.8, la in­
tensidad del campo eléctrico (E ) decrece con la distancia (z) debido a la dispersión de la energía 
electromagnética, de modo que
E = Eo exp ( -  az) , (6.26)
donde Eo corresponde a z =  0, y a  es un factor de atenuación que depende de la permitividad del 
medio,
2 n
a = x (6.27)
(A se obtiene de la ecuación 6.1). La potencia de calentamiento por unidad de volumen (P) es pro­
porcional al cuadrado de la intensidad del campo eléctrico,
P = oE 2, (6.28)
de forma que P =  Poexp ( - 2 az) (la constante de proporcionalidad a  es la conductividad efectiva de 
alta frecuencia). Una forma común de medir la caída en la intensidad de radiación es la profundidad 
de penetración dp, definida como la distancia a la que la potencia disipada está reducida a una fracción 
de l /e  (aproximadamente 36.8 %) de la potencia que entra en la superficie
dp — Co
2 3T/\
2 [l +  (tan5)2
e'(tanS)2
(6.29)
Por último, pero no menos importante, la variación en la energía interna del material expuesto a la 
radiación depende de la conversión de energía electromagnética en térmica [18]:
d T  r,
cpP - ¿ ¡ = p  (6-3°)
que se puede simplificar a
AT <■> „
cpp —  = 2K£ofE2£”, (6.31)
donde 2ti£q = 5.563 x 10_11C2 • J-1 [19, p. 23].
La intensidad del campo eléctrico es un parámetro de operación del horno. Pero se puede estimar 
experimentalmente usando resultados de gradiente de temperatura respecto al tiempo (AT/At) en 
una muestra en condiciones de potencia controlada, como lo sugiere la ecuación 6.31 [18]. Con los 
parámetros £', f ", 5, y dp se puede caracterizar el comportamiento de los materiales ante la radiación 
de microondas en tres categorías:
■ Absorbentes: tienen un alto en y son los materiales más propicios para calentamiento de micro-
ondas; por ejemplo, el agua tiene e" =  3.8 a 20°C. Por extensión todo material que contenga
agua es buen absorbente, más si tiene iones en solución como los alimentos.
■ Transparentes: tienen un e" que tiende a 0 y dejan pasar la radiación; por ejemplo el aire, o el 
vidrio.
Reflectores: tienen un dp que tiende a 0; por ejemplo los metales.
En general, la penetración es inversamente proporcional a la frecuencia. Por eso la radiación de mi­
croondas sirve para un calentamiento profundo, mientras que la radiación infrarroja (dp < 0.1 mm 
en la mayoría de los sólidos) sirve para un calentamiento superficial11. Las propiedades dieléctricas 
dependen de la naturaleza del material, de la frecuencia de la radiación y de la temperatura12. En flui­
dos con moléculas polares (por ejemplo agua, alcoholes) el factor de pérdida dieléctrico e" depende 
fuertemente de la frecuencia de la radiación y, sobre todo en las moléculas más pequeñas, como el 
metanol, tiende a alcanzar un máximo a una frecuencia crítica, relacionada con el tiempo de relaja­
ción de la molécula (es decir, el tiempo que le toma a la molécula ajustarse al campo eléctrico). El 
tiempo de relajación es directamente proporcional al tamaño de la molécula. En particular el agua, 
que aparece en las operaciones de secado, y de cocción de alimentos, es bastante propicia para el ca­
lentamiento por microondas por ser absorbente13; por eso el contenido de humedad de los alimentos 
favorece su calentamiento, aunque una distribución no uniforme de humedad genera un calentamien­
to desigual. La presencia de iones (que son conductores eléctricos) en solución también incrementa 
e", pero pueden disminuir dp en un material sólido (en [19] se comenta el caso del puré de papa). La 
influencia de la temperatura en las propiedades dieléctricas es indirecta, a través de la viscosidad de 
la solución (o del líquido) como resultado del movimiento browniano.
Ejemplo 23 Un frasco que contiene una solución salina de 0.5% (en = 20.8 a temperatura 
ambiente) se calienta en un horno que opera a 2450 MHz y que tiene una intensidad de campo 
de radiación de 2kV/m. Tomando las propiedades del agua como aproximadamente constantes 
¿cuánto tiempo se requiere para elevar la temperatura del frasco a 50°C?
Para calcular el tiempo se emplea la ecuación 6.31, en la forma
con
P =  2neofE2e",
y AT  =  50 — 25 = 25 °C. 
Entonces
F (  V \ 2




Con cp = 4.184kJ/(kg°C), y p = 1000kg/m3
4.184x1000x25 
 fÍ340— = 9 22s'
11 En los hornos de microondas domésticos, el efecto de dorado se logra con lámparas de calentamiento, es decir emisores 
infrarrojos.
12Encontrar datos para una situación específica puede ser difícil, aunque los libros de texto suelen incluir datos (ver por 
ejemplo [19, tabla 2.1]). Las revistas pueden ser una fuente más rica, por ejemplo en [24] se dan fórmulas polinomiales para 
las propiedades dieléctricas de soluciones acuosas de NaCl, sucrosa, y D-sorbitol.
i3Sin embargo el hielo es casi transparente a la radiación de microondas. Se debe recordar que es una estructura cristalina y
sus moléculas no se mueven.
Note que el tiempo necesario no depende de la cantidad de agua que se está calentando, sino de 
la intensidad de la radiación que se produce en el horno.
Ejemplo 24 Se desea usar un horno de microondas para recocer filetes de carne ya cocida. 
¿Qué grosor deben tener los filetes?
Para que el calentamiento sea efectivo es razonable asumir que el grosor de los filetes no debe 
ser mayor que dp; luego hay que usar la ecuación 6.29, pero faltan /  y 8 . Ante la ausencia de 
mejor información, y siendo una aplicación de cocina, se toma la frecuencia de operación de los 
hornos domésticos, 2450 MHz. Para obtener 8 se utilizan los siguientes datos a 50°C [2]: e' = 53, 
e" =  16.
De la definición del ángulo de pérdida
e "
tan 5 = — =0.301887.
£'
y de la ecuación 6.29
2.99792458 x 108m/s 
p  2 x k x  2450 x 106s_1 X ^
= 0.01309.
Así que los filetes deben tener como máximo 13 mm de grosor. Para recocer filetes más gruesos 
serviría una frecuencia de operación más baja.




Símbolo Significado Unidades SI
A Area m2
As Area de flujo por coraza m2
b Altura de aleta m
Distancia entre placas m
Capacidad calorífica k J k g " 1 •°C-1
D Diámetro m
DI Diámetro interno m
DE Diámetro externo m
F j Factor de corrección de la LMTD -
8 Aceleración gravitacional m • s-2
G Flujo másico por unidad de área transversal k g s -1 m-2
h Coeficiente de convección W m -2 “C -1
H Entalpia J k g - 1
L Largo de los tubos m
N Número de placas en un intercambiador -
TJ Temperatura °C
P Presión N-m-2
Q Flujo de calor J s “ 1
u Coeficiente global de transferencia de calor W m “2 •°C -‘
v/ Velocidad lineal m s _1
w,W Flujo másico k g s -1
P Coeficiente de expansión térmica °c - i
8 Espesor de aleta m
V Eficiencia de la superficie extendida -
n Longitud adimensional -
K Conductividad térmica W m_1 -°C-1
A Entalpia de vaporización J k g ”1
Viscosidad k g m 1 s-1
P Densidad k g m -3
(continúa)
Símbolo Significado Unidades SI
e Tiempo s
e Temperatura adimensional
Q Eficiencia de una aleta
IC Intercambiador de calor
ICFC Intercambiador de calor de flujo cruzado
ICP Intercambiador de calor de placas
LMTD Logarithmic Mean Temperature Difference
(diferencia media logarítmica de temperatura)
NTU Number of Transfer Units
(número de unidades de transferencia)
Apéndice A
Proyectos
En este capítulo se presentan varios proyectos propuestos para un curso de operaciones de trans­
ferencia de calor. Estos proyectos buscan que los estudiantes desarrollen competencias más allá de la 
simple aplicación de fórmulas, porque no solamente deben elegir un procedimiento adecuado (y jus­
tificarlo), sino que deben buscar los datos necesarios. A diferencia de los ejemplos, estos proyectos 
son abiertos, no tienen respuestas “correctas”, sino respuestas apropiadas, es decir, respuestas que 
resuelven el problema propuesto aplicando la teoría expuesta en el texto.
Acondicionamiento en un gasoducto
El gasoducto que abastece de gas natural a la ciudad de **** tiene una capacidad de 70MSCF/D 
(millones de pies cúbicos std. por día). La presión de red primaria es 250 psi, y el gas se encuentra a 
una temperatura cercana a los 0°C. La red domiciliaria opera a 60 psi y temperatura ambiente. Para 
llevar el gas a esas condiciones se propone quemar parte del flujo de gas y utilizar el calor liberado 
para elevar su temperatura. Por motivos de seguridad, el método de calentamiento es indirecto. La 
combustión se utiliza para calentar agua que a su vez calienta el gas que va a entrar en la red domici­
liaria. Al agua se le agrega anticongelante (como a los radiadores de los carros) para elevar su punto 
de ebullición. Puede suponerse que la eficiencia de los quemadores es 75 %. Se pide a su equipo que 
diseñe un (o unos) intercambiador(es) de calor para el calentamiento con agua. Debe analizar dos 
opciones: con aletas o sin aletas.
Licuado de gas propano
Se necesita licuar propano para transportarlo por barco. El gas sale de refinería a (aproximada­
mente) 5 atm de presión, con 10°C de sobrecalentamiento. Para llenar el barco en un tiempo breve, 
el flujo es de unas 10 toneladas por hora. Dado que es una aplicación industrial, se propone usar 
amoniaco (por el lado de tubos) en un intercambiador de tubos y coraza horizontal, sin baffles. El 
amoniaco circula por un circuito de refrigeración.
■ ¿Qué presión recomienda para el amoniaco que se evapora en los tubos?
■ Establezca las dimensiones del intercambiador (o intercambiadores) y verifique que el área de 
transferencia sea suficiente. Para tener en cuenta la obstrucción utilice un 10 % de exceso de 
área.
■ Las propiedades completas de propano y amoniaco se pueden encontrar en h t t p : //webbook. 
n i s t .gov /ch em istry /
■ ¡Cuidado con las unidades!
Concentración de soda caustica
Para concentrar un flujo de lOOOOlb/h de soda caustica (a temperatura ambiente) de 10% a 85 % 
(en masa) se dispone de cuatro evaporadores, de 800 ft2 cada uno. Si los evaporadores están montados 
en un tren en paralelo, ¿qué cantidad de vapor de caldera a 200°F se necesita para alimentar el tren?
El matadero
Un matadero tiene un intercambiador de calor de ocho placas, en disposición serie-serie (las entra­
das y salidas están en la parte superior de las placas). La idea del gerente es usar el ICP para recuperar 
calor de la sangre de los animales que se sacrifican y utilizarlo para calentar agua de proceso, por eso 
se le pide estimar qué cantidad de calor se puede recuperar.
■ El intercambiador tiene placas de 40 cm de ancho por 60 cm de alto con 3 mm de separación.
■ Utilice los programas del apéndice B para resolver la distribución de temperaturas.
■ Puede utilizar el método simplificado para calcular los coeficientes de transferencia.
■ Las propiedades de la sangre de los animales son difíciles de obtener, pero en la ponen­
cia de Opoku, Tabil, y Crerar “Rheological and physical properties of bovine fibrinogen- 
enriched plasma” (disponible en h t t p : //www. b ioeng . ca/Papers/2005/CSAE°/020papers/ 
05-008 .pdf) se pueden encontrar datos útiles.
Apéndice B
Códigos computacionales
En h t tp : //www. u n ib ib lo s . u n a l . edu. co/documentos. html se encuentran funciones para 
resolver algunos de los problemas computacionales propuestos. Todos los archivos están en formato 
de texto “plano” (es decir, se pueden abrir en cualquier editor de texto) y contienen funciones para el 
programa Scilab1. Las funciones se desarrollaron con la versión 4.0 de Scilab, por tanto es preferible 
ejecutarlos usando la versión 4.0 o una posterior.
Nota Cuando trabaje con Scilab recuerde que
■ Es recomendable poner todos los archivos en una misma carpeta.
■ Un archivo puede contener varias funciones. Cuando se carga el archivo, todas las funciones 
que contiene se cargan automáticamente.
■ Se debe cambiar el directorio de trabajo de Scilab a esa carpeta.
■ Las funciones se tienen que cargar en memoria antes de usarlas.
1 Scilab es gratuito y se puede encontrar en www. s c i l a b . org. Hay versiones para ios sistemas operativos Windows. Linux, 
y Unix.
Tabla B.l. Lista de archivos incluidos.
Archivo Contenido
metodosODE.sci Funciones para resolver ecuaciones diferenciales ordinarias 
(ODEs) usando los métodos de Euler o de Runge-Kutta de orden 
4. Pueden ser remplazadas por la función ode nativa de Scilab, 
reescribiendo el código que la usa.
kern_61_s im ple . s c i Función para resolver la distribución de temperatura en un inter­
cambiador de doble tubo con propiedades físicas constantes de 
los fluidos (toma los datos numéricos de [12, ejemplo 6.1]). La 
disposición del intercambiador se puede cambiar de contraco­
rriente a paralelo cambiando el signo de w. Para obtener el perfil 
de temperaturas, esta función debe ser proporcionada como ar­
gumento a cualquiera de las funciones ODE.
kern_73_modif . s c i Función para resolver la distribución de temperatura en un inter­
cambiador de tubos y coraza 1-2 (basado en [12, ejemplo 7.3]). 
Como los parámetros físicos dependen de la temperatura, se cal­
culan dentro de la función, en lugar de ser argumentos. Para mo­
dificar la configuración, se pueden cambiar los signos de las va­
riables que representan las corrientes. Para obtener el perfil de 
temperaturas, esta función debe ser proporcionada como argu­
mento a cualquiera de las funciones ODE.
scrip t_ IC 8P . sce Archivo de comandos para obtener la distribución de temperatu­
ras en todos los canales de un intercambiador de 8 placas (serie- 
serie). Utiliza las funciones ode y f  solve de Scilab.
fobj  _8p .sc i Función objetivo para buscar las condiciones de frontera en un 
extremo de un intercambiador de 8 placas serie-serie. El argu­
mento son las temperaturas en el extremo opuesto.
d teta_deta_8p . s c i Ecuaciones diferenciales que describen la temperatura adimen- 
sional en un intercambiador de 8 placas serie-serie.
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